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Resume 
Ce projet de maitrise se situe dans la continuite des travaux portant sur le condole vibratoire semi-
actif par frottement sec effectues a l'Universite de Sherbrooke sous la supervision des professeurs Patrice 
Masson et Philippe Micheau. Plus particulierement, ce memoire poursuit les deux objectifs suivants : 
1. Developper une methode de synthese d'une loi de controle semi-active pour un systeme a un DDL 
sous excitation harmonique permettant d'optimiser la dissipation d'energie; 
2. E valuer la capacite du modele de frottement de LuGre a modeliser le phenomene de frottement 
pour le dispositif developpe par P. Buaka a l'Universite de Sherbrooke. 
En premier lieu, le probleme de l'optimisation de 1'energie dissipee par un amortisseur semi-actif sous 
excitation harmonique est traite. Afin de situer la performance de la loi de controle eventuelle, le cas 
passif optimal et le cas actif optimal sont d'abord presentes. Par la suite, la performance de la loi de 
controle issue de la technique du controle optimal sature est analysee. On peut alors clairement observer 
que cette technique permet d'ameliorer la performance du dispositif semi-actif par rapport au cas passif 
optimal. L'originalite de la technique developpee dans le cadre de ce projet est ensuite d'optimiser les pa-
rametres du controle optimal sature afin d'augmenter encore une fois la capacite de dissipation d'energie 
du dispositif. Ceci se fait a l'aide d'un algorithme d'optimisation approprie. 
Le modele de frottement privilegie dans ce memoire est le modele de frottement de LuGre, celui-ci etant 
un modele de frottement dynamique a un etat developpe originellement pour les systemes de position-
nement de precision. Ce memoire presente une nouvelle strategic pour l'identification des parametres 
du modele. La validation des parametres identifies est faite en comparant des resultats experimentaux 
obtenus sur le dispositif de P. Buaka et ceux decoulant de simulations numeriques. 
Finalement, ce memoire met en contexte les contributions de ce projet par rapport aux travaux precedents 
et propose de nouvelles directions a suivre pour continuer l'avancement des travaux. 
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Chapitre 1 
Introduction 
La recherche du confort acoustique ainsi que la protection de l'integrite des structures et des systemes 
mecaniques sont des domaines pour lesquels la reduction des vibrations est d'un grand interet. En plus des 
nuisances occasionnees par le bruit, les vibrations peuvent causer la fatigue et ultimement la defaillance 
de la structure vibrante. Or, a mesure que la technologie progresse, le controle des vibrations devient de 
plus en plus critique. En effet, les structures modernes optimisees, utilisant le moins de materiel possible 
et souvent motorisees ou propulsees par des systemes de plus en plus puissants, sont susceptibles de 
vibrer et amenent un besoin pour des technologies de controle des vibrations toujours plus efficaces. 
1.1 Methodes de controle vibratoire 
Le controle vibratoire est un domaine tres large. De nombreuses alternatives existent pour les diffe-
rents types de problemes qui peuvent etre rencontres. On distingue habituellement trois grandes classes 
de methodes de controle vibratoire, soit: le controle passif, le controle actif et le controle semi-actif. 
1.1.1 Le controle passif 
La caracteristique essentielle du controle passif est qu'il ne necessite aucun apport d'energie externe. 
Les principaux avantages de ce type de controle sont alors sa simplicite de mise en oeuvre et son faible 
cout. Cette categorie inclut des dispositifs tels que les amortisseurs visqueux, les absorbeurs dynamiques, 
ou encore des traitements de surface amortissants. II existe bon nombre de references qui traitent, en tout 
ou en partie, du controle passif des vibrations (voir, par exemple, [1, 2]). 
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1.1.2 Le controle actif 
Contrairement au controle passif, le controle actif permet d'appliquer un effort sur la structure vi-
brante a l'aide d'un apport d'energie externe en integrant un systeme intelligent de capteurs et d'action-
neurs. Necessairement, ce type de systeme offre des performances de beaucoup ameliorees par rapport 
au cas purement passif. Le plus grand desavantage de ces methodes est toutefois qu'elles necessitent une 
electronique elaboree qui doit souvent fournir des tensions et des puissances elevees. Mentionnons aussi 
que les methodes actives se veulent tres souvent complementaires aux methodes passives etant donne 
leur excellente efficacite a basse frequence. Les methodes combinant des solutions passives et actives 
sont appelees methodes hybrides. Une excellente reference au sujet du controle actif des vibrations est le 
livre de Fuller et coll. [3], 
1.1.3 Le controle semi-actif 
Les methodes semi-actives se revelent etre un compromis entre les methodes purement passives et ac-
tives. Le principe de ces methodes est de faire varier, a l'aide d'un reseau de capteurs et d'actionneurs, les 
proprietes dynamiques (masse, raideur ou amortissement) d'un dispositif attache a une structure vibrante. 
Une notion fondamentale du controle semi-actif est done qu'il lui est impossible d'injecter de l'energie 
dans le systeme et qu'il est alors dissipatif et stable. La litterature mentionne que le controle semi-actif 
peut rivaliser avec les performances du controle actif dans plusieurs situations avec une puissance requise 
de beaucoup inferieure [4]. La Figure 1.1 presente un graphique de la transmissibilite d'un systeme a un 
degre de liberte sous excitation harmonique avec un controle vibratoire passif, semi-actif et actif, tel que 
presente dans le livre de Casciati [5], pour le probleme de l'isolation vibratoire. On comprends alors que 
la performance anticipee d'un systeme semi-actif se retrouvera entre la performance du systeme passif 
optimal et du systeme actif optimal. 
Plusieurs alternatives existent pour obtenir un systeme dit semi-actif et plus particulierement, un systeme 
avec amortissement variable. Un premier principe est par exemple l'utilisation d'un amortisseur semi-
actif hydraulique qui consiste essentiellement en un amortisseur visqueux traditionnel dont on peut faire 
varier le taux d'amortissement en utilisant une servovalve de contournement. Cette idee a ete proposee 
pour la premiere fois par Karnopp [6] et fut apparemment la premiere mention du controle semi-actif 
dans la litterature. L'utilisation de fluide intelligent, ou « smart fluids », est aujourd'hui une alternative 
qui est aussi tres souvent utilisee. Ces fluides exploitent l'effet rheologique, e'est-a-dire l'alignement de 
particules solides dans un fluide lorsqu'un champ d'energie est applique, ce qui permet alors de faire 
varier leur viscosite. Finalement, une troisieme alternative, qui fera l'objet de ce travail, est l'amortisse-
ment semi-actif par frottement sec. Le principe de cette methode de controle vibratoire est presente a la 
section 1.2. 
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Figure 1.1 Transmissibilite d'un systeme a un degre de Uberte avec un controle vibratoire passif, semi-
actifet act if[5]. 
1.2 Le controle vibratoire semi-actif par frottement sec 
Le frottement sec est depuis longtemps une methode simple et efflcace d'ajouter de l'amortissement 
de fagon passive a un systeme mecanique [7]. II ne requiert que le contact direct entre deux parties en 
mouvement relatif et peut etre incorpore dans un environnement hostile et raeme dans un environnement 
sous vide (tel l'espace) ou certains elastomeres et fiuides perdent de leur efficacite [8]. Le principe de 
l'amortissement semi-actif par frottement sec consiste simplement a faire varier la force normale sur 
l'interface de frottement de fagon intelligente a l'aide de capteurs et d'actionneurs. Mentionnons qu'il 
y a deux avantages majeurs de l'amortissement par frottement sec, passif ou semi-actif, par rapport a 
Tamortissement visqueux, soit que : 1) il est possible de generer une grande force a faible velocite et 2) 
la force maximale transmissible est limitee [9]. 
C'est done dans l'optique de developper des methodes de controle vibratoire semi-actives par frottement 
sec qu'un axe de recherche a ete demarre au GAUS par les professeurs Patrice Masson et Philippe Mi-
cheau. Cet axe de recherche a commence par le travail de doctorat de P. Buaka, termine en mai 2005, 
qui portait sur le developpement d'un dispositif semi-actif pour la reduction des vibrations des structures 
mecaniques par dissipation d'energie par frottement sec. Le travail de P. Buaka sera traite plus en details 
a la section 2.5. Le chapitre suivant fera done une revue de la litterature afin de situer les problematiques 
et les objectifs de ce projet de maitrise. 
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Chapitre 2 
Etat de Part sur le controle semi-actif par 
frottement sec 
Le phenomene de frottement sec peut etre aussi bien desirable, comme dans le cas d'un systeme 
de frein ou d'embrayage, qu'indesirable comme pour les systemes de positionnement de precision. La 
litterature abonde au sujet du frottement sec et rejoint plusieurs domaines scientifiques tels que la tribo-
logie, le controle, la physique, l'acoustique et bien d'autres [10]. Ce chapitre se concentrera a presenter 
les volets de la litterature qui sont particulierement importants vis-a-vis le controle semi-actif par frotte-
ment sec. 
Dans ce sens, des exemples pratiques d'amortisseurs semi-actifs par frottement sec sont d'abord presentes 
dans la section 2.1. La section 2.2 presente ensuite deux types de modele de frottement communement 
utilises dans le domaine du controle semi-actif par frottement sec. Par la suite, la section 2.3 discute 
de differents moyens de modulation de la force normale permettant de faire un controle semi-actif des 
vibrations. La section 2.4 discute des methodes permettant de synthetiser des lois de controle semi-
actives. Pour finir, la section 2.5 fait un bref retour sur les objectifs et les contributions des travaux de P. 
Buaka et les problematiques et les objectifs propres a ce travail de maitrise sont presentes a la section 2.6. 
2.1 Exemples d'applications 
Dans un contexte passif, le frottement est une methode de controle vibratoire relativement repan-
due. A ce sujet, Ferri offre une excellente revue des diverses applications du frottement [7]. II denote 
alors quatre principaux domaines d'applications, soit: les turbines a gaz, les structures jointees, l'isola-
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Figure 2.1 Application du frottement dans les turbines a gaz : « Blade to Ground Damper »[12]. 
tion sismique et le transport. Consequemment, avec l'avenement de nouveaux materiaux et de nouvelles 
technologies permettant d'envisager de faire un controle en temps reel sur la force de frottement, plu-
sieurs chercheurs ont envisages des concepts semi-actifs pour le controle des vibrations dans les quatre 
domaines mentionnes. Etant donne que le domaine de l'isolation sismique releve plus du genie civil que 
du genie mecanique, la discussion a ce sujet n'ira pas plus loin. Le reste de cette section tentera plutot 
de presenter des applications typiques du controle vibratoire passif et semi-actif par frottement dans les 
domaines des turbines a gaz, des structures jointees et du transport. De plus, la section 2.1.4 presentera 
quelques exemples pratiques d'amortisseurs semi-actifs par frottement sec. 
2.1.1 Application du frottement dans les turbines a gaz 
La raison pour laquelle le frottement est utilise dans les turbines a gaz est qu'il est un des seuls 
traitements permettant de resister a cet environnement hostile [7]. II a ete demontre que des methodes 
d'amortissements passives par frottement peuvent diminuer grandement les efforts subis par les pales et 
ainsi augmenter leur duree de vie [11]. L'amortissement peut etre introduit, entre autres, a l'aide d'une 
configuration appelee « Blade to Ground damper » ou simplement «BG damper », tel qu'illustre a la 
Figure 2.1 [11, 12, 13]. 
Une mention du controle semi-actif d'un «BG damper » semi-actif par frottement se retrouve dans les tra-
vaux de Dupont et coll. [4]. On y discute d'une simulation d'un amortisseur semi-actif par frottement sec 
applique a un modele simplifie d'une pale de turbine tel qu'illustre a la Figure 2.2. On note toutefois qu'il 
semble n'exister aucune etude qui propose un concept pratique permettant de faire le controle vibratoire 
semi-actif de pales de turbines a gaz. Ceci s'explique probablement par le fait que les capteurs/actionneurs 
ainsi que le systeme de controle seraient tres difficiles a integrer dans des environnements aussi hostiles. 
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Figure 2.2 Modele simplifie d'une pale de turbine avec un amortisseur semi-actif a la base [4]. 
2.1.2 Application du frottement aux structures jointees 
Une seconde application du controle vibratoire par frottement sec est l'amortissement de structures 
jointees. II a ete rapporte que dans ce type de structure, l'amortissement par frottement passif au niveau 
des joints procure jusqu'a 90% de l'amortissement de la structure [7]. Le joint a done un double role 
soit d'un cote etre assez rigide pour soutenir les efforts statiques et de l'autre procurer un maximum 
d'amortissement a la structure en permettant un glissement a l'interface. L'optimisation de la force de 
serrage des joints est done d'une tres grande importance et plusieurs etudes discutent de cet aspect [11, 
14, 15]. 
L'idee d'un joint semi-actif provient du travail de Lane et coll. [8] et a ete par la suite etudiee de fa-
con plus approfondie par Gaul, Nitsche et coll. [16, 17, 18, 19, 20]. Le principe du joint semi-actif est 
simplement de faire varier la force de serrage du joint en temps reel afin de profiter au maximum de 
l'amortissement procure par le frottement. Un exemple d'un concept pratique d'un joint semi-actif est 
illustre a la Figure 2.3 
2.1.3 Application du frottement dans le domaine du transport 
Le role premier d'une suspension de vehicule est d'isoler le passager des vibrations et du bruit pro-
venant des excitations generees par le contact avec la route. Le second role est, pour la securite des 
occupants, d'eviter d'avoir de trop grande amplitude de mouvement du chassis. Avec les approches clas-
siques, l'amelioration d'un des deux objectifs se fait au detriment de l'autre. C'est pour cette raison qu'en 
1973, Karnopp et coll. [21] ont, pour la premiere fois, propose d'utiliser un amortisseur semi-actif vis-
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Figure 2.3 Le joint semi-actifde Gaul et Nitsche [18] 
queux dans une suspension automobile. En 1992, Ferri et coll. [8, 22] ont ensuite propose d'utiliser un 
systeme de suspension semi-actif par frottement. Selon Ferri et coll., les deux avantages d'un systeme 
semi-actif par frottement sur un systeme semi-actif visqueux sont: 
1. La force d'amortissement peut etre limitee a une valeur maximale et minimale puisque l'amortis-
sement est seulement fonction du signe de la vitesse (en considerant un modele de frottement de 
Coulomb); 
2. La force d'amortissement qu'il sera possible de generer pour de faibles vitesses relatives sera plus 
grande avec un systeme par frottement sec. 
Mentionnons toutefois que globalement, les systemes de suspensions semi-actives utilisant les fluides 
« ER » et « MR » semblent avoir motive beaucoup plus de recherches que les systemes semi-actifs par 
frottement dans le domaine du transport. Une raison probable est la maintenance que necessitent les 
systemes bases sur le frottement. 
2.1.4 Exemples de concepts pratiques d'amortisseurs semi-actifs par frottement sec 
Sans pretendre faire une revue exhaustive du sujet, on se concentre ici simplement sur quatre concepts 
recents d'amortisseurs semi-actifs par frottement sec : 
L'amortisseur de Unsal et coll. [9] : L'originalite de l'amortisseur de Unsal (voir la Figure 2.4) est 
qu'il utilise un empilement piezoelectrique avec une amplification mecanique integree pour la modula-
tion de la force normale. Ceci permet de traiter le probleme de la course tres limitee de l'empilement 
piezoelectrique. La force d'amortissement generee est de l'ordre de quelques dizaines de Newtons. 
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Figure 2.4 Uamortisseur propose par Unsal et coll. [9]. 
L'amortisseur de Lorenz et coll. [23] : Lorenz propose d'utiliser une modulation electromagnetique 
pour son amortisseur. II propose aussi une loi de commande qui permet un amortissement selectif des 
vibrations en fonction de la frequence. La force generee est de l'ordre de quelques centaines de Newtons. 
On note que la performance en frequence du dispositif est limitee due a la modulation electromagnetique. 
L'amortisseur de Guglielmino et coll. [24] : L'amortisseur de Guglielmino et coll. propose une mo-
dulation hydraulique pour varier la force normale a l'interface de frottement. La limite majeure de cet 
amortisseur est la plage frequentielle limitee due a la modulation hydraulique. La capacite en terme de 
force de l'amortisseur n'est pas mentionnee explicitement. 
L'amortisseur de Durmaz et coll. [25] : L'amortisseur de Durmaz et coll. est base sur une modula-
tion piezoelectrique de la force normale. L'originalite de cet amortisseur est qu'il permet de generer de 
grandes forces (890 N a 1.1 kN) pour un amortisseur de faibles dimensions (6.3cm x 6.3cm x 10cm). 
2.2 Modelisation du frottement 
Une des raisons majeures de la limite du traitement analytique du frottement est le fait que les modeles 
mathematiques qui tentent de le decrire sont hautement non-lineaires. De plus, les investigations experi-
mentales sur le frottement ont ete marquees par le fait que les donnees sont difficilement repetables [7]. 
La litterature consacree a la modelisation du frottement est alors tres large. De nombreux modeles de 
frottement sont disponibles avec differents degres de complexite pour une multitude d'applications. Dans 
la revue de Popp, K. et coll. [11], on distingue tout d'abord deux types de modeles de frottement, soit les 
modeles constitutifs et les modeles phenomenologiques. Les modeles constitutifs sont bases sur les equa-
tions de base de la mecanique du contact et decrivent les relations entre les deplacements, les contraintes 
et les forces a l'interieur meme de l'interface de contact. Ces modeles sont done d'une grande complexite 
et font encore l'objet de beaucoup de recherches dans le domaine de la tribologie. En ingenierie, des mo-
deles de frottement phenomenologiques sont le plus souvent preferes etant donne qu'ils sont relativement 
moins complexes et permettent souvent une description suffisante du phenomene. Ces types de modeles 
sont bases sur des observations experimentales et procure une relation globale permettant de determiner 
approximativement la force de frottement. On distingue souvent deux grandes categories de modeles de 
frottement phenomenologiques, soit les modeles statiques (ou algebriques) et les modeles dynamiques 
[4, 26, 27] 
2.2.1 Les modeles statiques 
L'idee de base des modeles statiques est que le frottement s'oppose au mouvement et que son ampli-
tude est independante de la surface de contact. De plus, ce type de modele sera seulement fonction de la 
vitesse et dans la majeure partie des cas, discontinu a x = 0. Differents niveaux de complexite de ce type 
de modele sont disponibles et peuvent permettre de representer des phenomenes tels que : 
L'effet visqueux : L'effet visqueux represente le cas ou la force de frottement augmente avec la vitesse 
une fois le mouvement initie. 
Le collage : La force necessaire pour initier le mouvement, ou « break-away force », est alors reliee au 
coefficient de frottement statique, qui est superieur au coefficient de frottement dynamique. 
L'effet Stribeck : Cet effet est caracterise par une baisse subite et continue de la force de frottement 
une fois le mouvement initie. 
Le modele statique generalise KFM 
Une forme generalisee particulierement interessante permettant de rassembler plusieurs modeles sta-
tiques s'appelle la forme classique KFM (de « Kinetic Friction Model») [28] et s'exprime par : 
Ff 
FNf(x) si i / 0 
Fex si x = 0 et \Fex\<FNFs (2.1) 
F]\fFssgn(Fex) autrement 
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Figure 2.5 Differents niveaux de complexite du modele KFM: a) Coulomb b) Coulomb + effet visqueux 
c) Coulomb + effet visqueux avec coefficient statique d) Coulomb + effet Stribeck + effet visqueux. 
oh Ff est la force de frottement, Fex la force d'excitation appliquee, F^ la force normale et f(x) une 
fonction arbitraire de la vitesse. Ce modele permet alors de representer les modeles statiques les plus 
simples jusqu'aux plus complexes dependamment du choix de la fonction / ( £ ) . Par exemple, un des 
modeles statiques les plus complets est le modele de Gauss [23] et est represente par : 
f(x) =[FC+(FS~ Fc) exp sgn(i) + Fvx (2.2) 
ou Fc est le coefficient de frottement cinetique, Fs le coefficient de frottement statique, Fv le coefficient 
de frottement visqueux et vs est la vitesse de Stribeck. II est a noter que si Ton pose Fs = Fc et Fv = 0, 
on retrouve le modele de frottement de Coulomb avec representation du phenomene de collage. Si Ton 
fait ensuite l'hypothese que le systeme ne colle pas, on obtient alors simplement: 
Ff = FNFcsign (x) (2.3) 
Differents niveaux de complexite qu'il est possible d'obtenir avec le modele KFM sont illustres a la 
Figure 2.5. La plus grande difficulte resultante de ce type de modele est la detection de la discontinuite 
a x = 0 et e'est d'ailleurs ce qui a motive le developpement d'autres types de modeles statiques tel que 
celui de Karnopp [29]. Toutefois, pour ce projet, le modele KFM a ete juge sufnsant. 
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2.2.2 Les modeles dynamiques 
Les resultats experimentaux ont montre que le phenomene de frottement ne peut etre completement 
explique par un modele statique. Fondamentalement, ceci est du au fait que le frottement ne reagit pas 
instantanement a un changement de vitesse. II y a done une dependance sur la vitesse anterieure en plus 
de la vitesse instantanee, ce qui met en evidence une dynamique interne du frottement [30]. D'autres 
exemples de proprietes dynamiques sont: 
1. Le micro-mouvement de pre-glissement qui montre que la force de frottement se comporte comme 
une force de rappel pour de petits deplacements ; 
2. La presence d'hysteresis entre la force de frottement et la vitesse; 
3. La force de decollage qui varie avec le taux d'application de la force. 
Pour les systemes de positionnement de precision, le frottement est l'un des plus grands obstacles puis-
qu'il peut provoquer des erreurs stationnaires et aussi des cycles limites ou le servomecanisme oscille 
autour de sa position de reference. C'est done sans surprise que la majeure partie des modeles presentes 
dans cette section releve de cette discipline. On note que les modeles dynamiques a une seule variable 
d'etat sont souvent preferes pour leur simplicite relative au niveau de l'analyse du systeme, de la synfhese 
et de l'implementation du controle [31]. Parmi ces modeles, les plus importants sont: le modele de Dahl 
[32] le modele de Bliman et Sorine [33], le modele de LuGre [30] et le modele Elasto-Plastic [31]. Pour 
ce travail, un seul modele dynamique sera utilise soit le modele de LuGre. Celui-ci est raisonnablement 
simple et permet de modeliser beaucoup de phenomenes provenant d'observations experimentales du 
frottement [27]. Mentionnons finalement que c'est le modele dynamique de LuGre qui ete prefere pour 
bon nombre d'etudes portant sur le controle vibratoire semi-actif par frottement sec [4, 16, 23, 26]. 
Le modele de LuGre 
Le modele de LuGre est relie a la representation du frottement a l'aide de « brins », tel qu'illustre a 
la Figure 2.6. Quand une force tangentielle est appliquee, ces brins se deferment comme des ressorts et 
quand la deflexion moyenne des brins est suffisamment grande, ils glissent. La deflexion moyenne des 
brins pour un mouvement en regime stationnaire est determined par la vitesse relative des surfaces. Elle 
est faible pour de petites vitesses relatives et augmente par la suite. Ce modele permet de representer plu-
sieurs effets importants du frottement comme le comportement d'hysteresis entre la force de frottement 
et la vitesse, le comportement assimilable a une force de rappel lors du collage et une force de detache-
ment variable dependante du taux de variation de la force appliquee [30]. En posant que z represente la 
deflexion moyenne des brins et decrit l'etat interne du frottement et que x decrit la vitesse relative de 
glissement entre les deux surfaces en contact, les equations de ce modele peuvent alors s'ecrire tel que : 
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Figure 2.6 Representation de Vinterface defrottement a I'aide de « brins » du modele de LuGre. 
1. La dynamique de la deflexion moyenne des « brins » : 
dz 
—- = X - CTQ——, 
dt g (x) 
(2.4) 
2. La force de frottement generee par le recourbement des « brins » avec l'ajout d'un effet visqueux : 
dz r, ( dz \ 
*f = fN I <r0z + aj — + a2x I (2.5) 
3. Fonction de la vitesse qui determine la force de frottement en regime stationnaire : 
g ( i) =FC+ (Fs - Fc) exp (2.6) 
Les parametres decrivant la dependance du frottement par rapport a la vitesse en regime permanent 
sont : Fc le coefficient de frottement de Coulomb, Fs le coefficient de frottement du au collage, o<i le 
coefficient de frottement visqueux et vs la vitesse de Stribeck. Les parametres a0 et o\ correspondent 
respectivement a la raideur et au coefficient d'amortissement des brins et entrent en jeu lorsque la vitesse 
varie. La Figure 2.7 presente les resultats d'une simulation numerique du modele de LuGre a partir des 
parametres presentes dans le Tableau 2.1 et de l'equation du mouvement d'une masse glissant sur une 
surface de frottement tel qu'a l'Eq. (2.7). La simulation consiste a appliquer lentement une force externe, 
Fex, jusqu'a une valeur pres de la force de frottement statique, la maintenir a cette valeur pendant un 
certain temps, la redescendre lentement jusqu'a la meme valeur mais de signe oppose, la maintenir a 
cette valeur pendant un certain temps, et finalement la ramener a zero. 
rax = Fe. Ft (2.7) 
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Figure 2.7 Exemple illustrant les capacites du modele de LuGre. 
Cette simulation permet d'observer trois comportements propres a un modele dynamique, soit: 
1. La trace du deplacement en fonction du temps illustre que le modele de LuGre permet un regime 
de micro-deplacements ou 1'interface de frottement se comporte essentiellement comme une force 
de rappel; 
2. La trace de la force de frottement en fonction du deplacement presente le comportement d'hyste-
resis du modele; 
3. Finalement, la trace de la force de frottement en fonction de la vitesse permet d'illustrer que le 
modele de LuGre passe dans le deuxieme et quatrieme quadrant, done qu'il peut reinjecter de 
l'energie dans le systeme. 
Tableau 2.1 Parametres utilises pour la simulation portant sur le modele de LuGre. 
m 
(kg) 
1 
FN 
(N) 
1 
Fc 
1 
FB 
1.5 
vs 
(m/ s ) 
0.001 
^0 
(1/m) 
1 x 105 
01 
(s/m) 
315 
0~2 
(s/m) 
0.4 
Plusieurs explications et simulations illustrant les possibilites du modele de LuGre sont aussi disponibles 
dans 1'article de Canudas de Wit et coll. [30]. 
Pour finir, on doit souligner que bien que le modele de LuGre soit en mesure de representer plusieurs 
phenomenes associes au frottement, il y a certains phenomenes qu'il ne peut representer, tel que par 
exemple : 
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1. La force necessaire pour decoller l'interface de contact est fonction du temps que l'interface passe 
en mode collage [10]; 
2. La dynamique par rapport a la force normale [34], 
D'autres exemples de phenomenes que le modele de LuGre est incapable de representer sont disponibles 
dans l'article de Olsson et coll. [27]. 
2.3 Types d'actionneurs 
Le choix de l'actionneur de la force normale a limite le developpement d'amortisseurs semi-actifs par 
frottement [9]. Certaines etudes ont par exemple propose d'utiliser la force hydraulique [24, 35] ou encore 
des actionneurs electromagnetiques [23] pour varier la force normale, mais les performances se sont alors 
revelees limitees en frequence. Plus recemment, des actionneurs piezoelectriques ont ete proposes pour 
moduler la force normale [9, 17, 25, 26, 36, 37]. L'effet piezoelectrique se definit comme la capacite 
de certains materiaux cristallins de developper une charge electrique sous l'application d'une contrainte 
mecanique et vice-versa. Les materiaux piezoelectriques sont capables de developper de grandes forces 
lorsqu'ils sont contraints en deplacement. Etant donne leur temps de reponse tres rapide, ils sont done 
d'excellents candidats pour les amortisseurs semi-actifs par frottement sec. Toutefois, une raison qui 
rend leur utilisation difficile dans la pratique est que la deformation maximale que peut fournir ce type de 
materiau est tres limitee. Un simple jeu ou une certaine flexibilite dans la ligne de modulation peut alors 
diminuer grandement le niveau de force disponible. C'est par exemple pour cette raison que Unsal et coll. 
[9] ont decide d'utiliser un actionneur piezoelectrique avec amplification mecanique du mouvement dans 
la conception de leur amortisseur par frottement sec. 
2.4 Les methodes de synthese d'algorithmes de controle semi-actifs 
Plusieurs d'algorithmes de controle semi-actifs sont proposes dans la litterature avec differents cri-
teres de performance. Plutot que de tenter de les nommer tous, on s'interessera ici aux methodes qui per-
mettent de les synthetiser. Plus particulierement, trois methodes de synthese d'algorithmes de controle 
semi-actifs, qui semblent etre les plus frequemment utilisees, seront presentees, soit: 
1. La synthese par interpretation physique; 
2. Les methodes de synthese non-lineaire; 
3. Le controle sature. 
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Pour une discussion plus detaillee sur le sujet des algorithmes de controle semi-actifs, une excellente 
reference a ce sujet est livre de Casciati et coll. [5]. 
2.4.1 La synthese par interpretation physique 
On regroupe sous cette denomination les controles dont la logique decoule d'une interpretation phy-
sique du phenomene en cause. Plusieurs algorithmes de controle decoulent de cette methode tels que : le 
« Skyhook », le « Groundhook », le « Limited Relative Displacement (LRD) », le « Rakheja-Sankar » et 
bien d'autres. La synthese par interpretation physique provient simplement d'une reflexion basee sur l'in-
tuition ou encore la connaissance du phenomene du concepteur. Notons que cette methode de synthese est 
fre'quemment utilisee pour des systemes de suspensions semi-actives [38] ou encore pour des absorbeurs 
dynamiques semi-actifs [39], Pour plus d'exemples et d'explications sur les lois de controle decoulant 
d'interpretation physique, il est conseille de se referer au livre de Casciati et coll. [5] et a l'article de Shen 
etcoll. [38]. 
2.4.2 Les methodes de synthese non-lineaires 
Cette denomination regroupe les differentes methodes de synthese non-lineaires. Parmi ces methodes, 
on retrouve : la methode du retour linearisant, la methode des modes glissants, la methode directe de 
Lyapunov, et bien d'autres. Une excellente reference a ce sujet est le livre de Slotine [40]. II est a noter 
que les deux strategies priorisees par P. Buaka dans son travail proviennent de deux methodes de synthese 
non-lineaires, soit la methode du retour linearisant et la methode directe de Lyapunov. 
2.4.3 Le controle sature 
La caracteristique commune des lois de controle connues sous le nom de lois de controle sature, ou 
« clipping control » [5], est que le design de la loi de controle se fait en deux etapes distinctes, soit: 
1. Elaborer une loi de controle en supposant un actionneur pleinement actif. Ceci peut se faire, par 
exemplc, a l 'aidc dc la theorie du controle optimal ou encore dc la theorie de la commande robuste ; 
2. Elaborer une logique de controle qui permettra au systeme semi-actif de suivre « au mieux » la 
commande demandee par le cas actif. 
II est a noter que ce travail sera plus particulierement interesse par le controle optimal sature, provenant 
de la theorie du controle optimal, dont une excellente reference a ce sujet est livre de Lewis [41]. Un 
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controle issu de la methode de controle optimal sature que Ton retrouve frequemment dans la litterature 
est, par exemple, le controle LQR sature, ou « clipped-LQR control» [8, 42]. 
2.5 Retour sur les travaux de P. Buaka 
Cette section a pour but de faire un bref retour sur les objectifs et les conclusions du travail de P. Buaka 
termine en mai 2005 a l'Universite de Sherbrooke. Pour plus de details, le lecteur peut se referer a la these 
de doctorat de P. Buaka [26]. A noter que les details techniques du dispositif sont relegues au chapitre 
portant sur la partie experimentale du projet, plus particulierement a la section 5.1. 
2.5.1 Objectif global du projet 
L'objectif a long terme du travail de P. Buaka etait de developper des dispositifs miniaturises, a 
l'echelle du millimetre ou moins, pouvant etre distribues sur la surface d'une structure en vibration sans 
ajout important de masse. Le principe est illustre a la Figure 2.8. 
Discussion 
Une revue de la litterature et une analyse preliminaire ont revele certaines questions fondamentales vis-a-
vis cet objectif qui ne trouvent pas de reponses positives. Ces questions fondamentales sont les suivantes : 
Est-ce qu'il y a un avantage a miniaturiser un tel principe ? 
1. Bien que non explicitement mentionne, ce principe correspond au principe d'un absorbeur dyna-
mique, qu'il soit ajuste («tuned ») ou non ajuste (« untuned ») [1]. Or la performance d'un tel 
dispositif est intrinsequement liee a son ratio de masse, c'est a dire le ratio de la masse suspendue 
du dispositif sur la masse effective de la structure vibrante. Miniaturiser un tel dispositif n'apporte 
alors, a priori, aucun avantage sur le principe de fonctionnement puisque la masse est en fait une 
fonction qui est proportionnel au cube de la dimension caracteristique (m oc /3) . 
Est-ce que le frottement est un phenomene qui est propice a etre miniaturise ? 
1. Typiquement, le frottement est evite dans la conception de systemes miniatures puisqu'il necessite 
une maintenance due a l'usure [43]. La maintenance pour des systemes miniatures est difficilement 
realisable et rentable, voire meme impossible. 
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Figure 2.8 Objectif global du travail de P. Buaka [26]. 
2. De plus, pour avoir un impact reel sur la dissipation d'energie, le frottement necessite un mouve-
ment relativement important de l'interface de frottement (le decollage pour un contact acier/acier 
est typiquement observe pour des deplacements de 3//m a 5 fim) [10]. Or, pour les deplacements 
consideres dans les structures MEMS par exemple, le frottement se comporterait essentiellement 
comme une raideur faiblement amortie. 
En somme, avant de continuer a viser Pobjectif illustre a la Figure 2.8, il est fortement conseille de trouver 
des arguments concrets qui permettront de repondre positivement aux deux questions precedentes. 
2.5.2 Contributions du projet 
A la page 225 de sa these, P. Buaka nomme trois originalites de son travail, soit qu'il a permis de : 
1. Demontrer l'existence d'une force normale constante optimale qui permet une dissipation de puis-
sance maximale; 
2. Comparer la puissance dissipee par le dispositif semi-actif avec les differentes approches de controle; 
3. Mettre en evidence l'importance du filtrage et du dephasage de la vitesse relative de la masse 
utilisee pour la synthese du signal de commande des empilements piezoelectriques. 
Un retour sur ces contributions par rapport a celles de ce projet de mattrise sera fait au chapitre concluant 
ce memoire. 
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2.6 Problematiques et objectifs du projet de maitrise 
Cette section a pour but de presenter les deux problematiques ainsi que les objectifs qui decoulent de 
la revue de l'etat de Fart. 
2.6.1 Developpement d'une strategic de controle 
Problematique 
Une grande partie de la recherche sur le controle semi-actif des vibrations est orientee vers des 
systemes sous excitations transitoires et aleatoires. Ceci est du au fait que bon nombre d'applications 
pratiques de ce type de controle s'orientent vers l'isolation sismique ou vers des systemes de suspension 
pour le transport. A l'oppose, il semble y avoir beaucoup moins de recherches orientees vers des excita-
tions de type harmonique bien que plusieurs problemes en vibration sont de nature harmonique [44]. De 
plus, l'efficacite des lois de controle developpees pour des excitations transitoires ou aleatoires est limi-
tee dans le cas harmonique puisque les methodes appellent essentiellement a des optimisations sur des 
horizons instantanes (tel que le controle par modes glissants [45] ou la methode directe de Lyapunov [4]) 
ou encore sur des horizons infinis (tel que le controle LQR sature [8, 42]). Pour reellement synthetiser 
une loi de controle specifique a un phenomene periodique, une optimisation sur un horizon periodique 
doit etre considered [46]. 
Objectif 
Le premier objectif de ce travail sera de developper une methode qui permettra de synthetiser une 
loi de commande semi-active pour le cas d'un systeme sous excitation harmonique. Pour illustrer la me-
thode, on se concentrera essentiellement sur le probleme de maximiser l'energie dissipee par un amor-
tisseur semi-actif attache a un systeme a un DDL sous excitation harmonique. De plus, une fois la loi de 
commande elaboree, elle sera validee a l'aide du systeme semi-actif par frottement sec developpe par P. 
Buaka. 
II est important de comprendre ici que la maximisation de la dissipation d'energie n'est pas equivalent a la 
minimisation du deplacement de la masse du systeme a un DDL. Ceux-ci sont deux objectifs totalement 
differents. L'objectif de maximiser l'energie dissipee se veut en quelque sorte etre un exercice de nature 
«fondamentale ». 
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2.6.2 Etude de la modelisation du frottement 
Problematique 
Le modele de frottement de LuGre est un modele de frottement dynamique a un etat qui a ete deve-
loppe dans le but de permettre une meilleure representation de la force de frottement a faibles vitesses 
pour ainsi ameliorer les systemes de positionnement de precision [30]. Depuis, plusieurs chercheurs ont 
propose son utilisation pour les systemes semi-actifs par frottement sec [4, 16, 23, 26]. La question est 
alors de savoir si le modele de frottement de LuGre permet de representer efficacement le phenomene de 
frottement pour le dispositif de P. Buaka. 
Objectif 
Le deuxieme objectif de ce travail sera alors de developper une strategic d'identification des para-
metres du modele de frottement de LuGre qui sera ensuite mise en oeuvre sur le dispositif de P. Buaka. 
Par la suite, des simulations numeriques, en parallele avec les resultats experimentaux, viendront confir-
mer ou infirmer la capacite du modele de LuGre a reproduire efficacement le phenomene de frottement 
pour le dispositif de P. Buaka. 
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Chapitre 3 
Improved clipped periodic optimal control 
for semi-active harmonic disturbance 
rejection 
L'article «Improved clipped periodic optimal control for semi-active harmonic disturbance rejec-
tion » (auteurs : M. Couillard, P. Micheau et P. Masson) ou, en francais, « Le controle periodique optimal 
sature ameliore pour le controle semi-actif de perturbations harmoniques », faisant 1'objet de ce chapitre, 
presente les resultats concernant le developpement d'une methode de synthese de lois de controle semi-
actives pour un systeme a un DDL sous excitation harmonique. II est a noter que 1'article se concentre 
essentiellement sur le cas semi-actif visqueux plutot que le cas semi-actif par frottement sec, qui sera 
presente au Chapitre 4. Ceci pour deux raisons, soit : 1) pour alleger et bien cibler l'article et 2) parce 
que le cas semi-actif visqueux facilite certains developpements mathematiques. 
La section 3.1 debute par faire la mise en contexte du sujet par rapport a la litterature. La section 3.2 pre-
sente ensuite le probleme traite dans l'article, soit l'optimisation de l'energie dissipee par un amortisseur 
semi-actif sous excitation harmonique. Pour situer le cas semi-actif par rapport au cas passif et actif, la 
section 3.3 presente les cas optimaux passif et actif. Par la suite, la section 3.4 propose d'utiliser la tech-
nique du controle sature pour augmenter l'energie dissipee par Famortisseur semi-actif par rapport au cas 
passif. L'originalite propre a 1'article est ensuite presenile a la section 3.5 ou Ton propose une methode 
permettant d'augmenter davantage l'energie dissipee. Finalement, la section 3.6 conclut l'article. 
La confirmation de la soumission de cet article est presentee a l'Annexe D et l'autorisation pour son 
integration dans ce memoire est presentee a l'Annexe E. 
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Single degree of freedom system 
SDOF 
AE 
CO 
0Jn 
T 
c 
Ca 
L 
\,max 
7 
c 
Ca 
C-max 
Fex 
k 
m 
r 
t 
X 
X 
-^-ex 
Single Degree Of Freedom 
Energy dissipated per cycle by the damper 
Frequency of the harmonic excitation 
Natural frequency of the SDOF system 
Dimensionless time 
Damping ratio of the SDOF system 
Damping ratio provided by the damper 
Optimal passive damping ratio of the damper 
Maximal damping ratio provided by the semi-active damper 
Normalized maximal damping ratio provided by the semi-active damper 
Viscous damping of the SDOF system 
Viscous damping provided by the damper 
Maximal viscous damping provided by the semi-active damper 
Amplitude of the harmonic excitation 
Stiffness of the SDOF system 
Mass of the SDOF system 
Frequency ratio of the excitation 
Time 
Amplitude of the steady-state displacement of the SDOF system 
Displacement of the SDOF system 
Amplitude of the normalized harmonic excitation 
Control system 
POC Periodic Optimal Control 
CPOC Clipped Periodic Optimal Control 
ICPOC Improved Clipped Periodic Optimal Control 
(5 Phase of the normalized requested effort 
(3 Phase of the normalized requested effort for the POC and the CPOC 
(3 Phase of the normalized requested effort for the ICPOC 
.7 Cost function 
u Requested effort 
u Requested effort for the POC and the CPOC 
u Requested effort for the ICPOC 
Xu Amplitude of the normalized requested effort 
Xu Amplitude of the normalized requested effort for the POC and the CPOC 
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Xu Amplitude of the normalized requested effort for the ICPOC 
xu Normalized requested effort 
xu Normalized requested effort for the POC and the CPOC 
xu Normalized requested effort for the ICPOC 
Averaging technique 
<p Time base used for integration in the method of averaging 
if) Phase of the averaged motion 
0 Dimensionless time at which the requested effort gets within the dam-
per's capacity 
a Amplitude of the averaged motion 
3.1 Introduction 
The damping of mechanical vibrations is critical in many engineering applications and thus, there exist 
a vast number of vibration control methods. Vibration control methods can be classified as either being 
passive, active or semi-active. The main property of a passive method is that it changes the dynamics of a 
system in an appropriate manner which does not vary as a function of time. Examples of common passive 
methods are hydraulic dampers, vibration absorbers and viscoelastic damping treatments for flexible 
structures (for more examples, see [1, 2]). What can be viewed as the counterpart of passive vibration 
control is the active vibration control which essentially makes use of fully active actuators to either inject 
or dissipate energy in the system so as to cancel undesirable vibrations. There has been much research on 
the active control of vibrations in the past decades. Active control methods include, for example, active 
piezoelectric engine mounts and distributed piezoelectric transducers for flexible structures (for a detailed 
discussion on the active control of vibrations, see [3]). 
A relatively new method, which has also been a subject of research in recent years (see, for example, 
[4, 5, 38, 44, 47, 48, 49, 50, 51]), is called the semi-active control of vibrations and can be viewed as 
being halfway between passive and active control. Semi-active control includes methods for which energy 
is used to change the damping or stiffness of a device appended to a mechanical system. Examples of 
such methods are : variable orifice hydraulic dampers [6], magneto-rheological vibration absorbers [52] 
and shunted piezoelectric transducers for flexible structures [53]. Semi-active control is interesting in a 
number of applications essentially because it can deliver better performance than passive control with 
a fraction of the power consumption, and thus cost, associated with active control. It is used in a wide 
variety of applications which includes vibration isolation of equipment [44, 47], shock and vibration 
absorption in transportation [38, 48, 49], vibration mitigation in civil engineering [5, 50, 51] and many 
others. 
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A large part of the research on semi-active control has been devoted to transient and broadband excitation 
since practical implementations of semi-active control methods are mainly focused around seismic isola-
tion and suspension systems for transportation. Several approaches exist in the literature to synthesize an 
effective control logic for both kinds of excitation. These approaches mainly originate from the adapta-
tion of active control laws, such as clipped-LQR control [8, 42], from nonlinear control approaches, such 
as sliding mode control [45] and Lyapunov's direct method [4] or simply from physical interpretations 
(see skyhook and groundhook control in [5]). In contrast, there has been little effort to exploit harmonic 
disturbance rejection using semi-active control even if many vibration control problems are harmonic in 
nature [44]. Moreover the effectiveness of the control approaches proposed for transient and broadband 
excitation have limited performance on harmonic disturbance rejection since they mainly originate from 
either infinite time horizon optimization (as for LQR approaches) or instantaneous time horizon optimi-
zation (as for sliding mode control and Lyapunov's direct method). To really design a control law focused 
on periodic disturbance rejection, a periodic time horizon optimization has to be considered [46]. 
As one of the few papers specifically oriented towards harmonic disturbance rejection, Anusonti-Inthra 
and Gandhi [44] proposed an interesting approach for the semi-active isolation problem using a frequency 
domain control algorithm at twice the frequency of the excitation. In order to ensure the compatibility 
of their control algorithm with their damper, they implemented a "scaled down" version of their active 
optimal control law. The process of "scaling down" the control can be viewed as to apply a penalty on the 
requested effort so that it is always lower or equal to what the damper can provide. Although their system 
is clearly effective, the effect of "scaling down" the active optimal control is not thoroughly discussed. 
Liu et al [54] have also studied the semi-active harmonic isolation problem by comparing four different 
already established physical interpretation based semi-active control laws. A good example of a physical 
interpretation based control law is the "skyhook" control, where the control law intends to emulate a 
viscous damper connected between the sky and the mass. Although effective, control laws arising from 
physical interpretations do not take a periodic time horizon optimization into account. Also, experimen-
tal work has been done by Buaka et al. [55] on a semi-active friction device controlled by a Bang-Bang 
control based on Lyapunov's direct method. They showed that with proper control parameters and phase-
shift compensation, it was possible to improve the energy dissipated by their semi-active damper over a 
strictly passive damper under harmonic excitation. However, Lyapunov's direct method is based on an 
instantaneous time horizon optimization and thus, it is not specifically intended for harmonic disturbance 
rejection. Pinkaew and Fujino [42] studied the effectiveness of a semi-active tuned mass damper under 
harmonic excitation controlled by a clipped-LQR control law. Again, the approach is not specifically 
oriented towards harmonic disturbance rejection since the control is based on an infinite time horizon op-
timization. However, they showed that clipping an LQR control law essentially leads to the minimization 
of the instantaneous increasing cost from the cost function of the corresponding optimal active system. 
This means that by clipping an LQR control, one looses the infinite time horizon optimality. 
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A review of the literature for semi-active harmonic disturbance rejection tends to indicate that semi-active 
control can achieve better results than passive control in practically every situations. But most of the 
control laws used are either "clipped" or "scaled down" versions of active optimal control laws or control 
laws arising from nonlinear approaches or physical interpretations that do not take the periodicity of the 
phenomenon into account. Moreover, for the control laws that do take the periodicity of the phenomenon 
into account [44], further investigation is required on the effect of clipping (or even scaling down) the 
active optimal control to respect the inherent passivity (no energy injected) and the modulation capacity 
of the semi-active damper. 
3.2 Objective and methodology 
This paper proposes a new approach allowing to obtain an effective control law for harmonic disturbance 
rejection. In order to illustrate the approach, it focuses on the following problem : given the semi-actively 
damped SDOF system in Fig. 3.1 b), derive a semi-active control law in order to maximize the energy 
dissipated per cycle by the semi-active damper. Recognizing the difficulty of finding the true "semi-active 
optimal control law" for this nonlinear optimization problem, a simple approach is proposed, based on an 
approximated solution to the nonlinear dynamic problem, in order to derive an appropriate control law. 
The clipped optimal control (or clipping control) approach [5] is used as a starting point. This method 
essentially involves two steps. The first step is to determine the fully active control law that optimizes the 
chosen cost function. For the problem considered in this paper, this has been done by Kasturi and Dupont 
[46] and the result will be briefly recalled in section 3.3 along with the optimal passive case. The second 
step is then to design the clipping controller that will best reproduce the active optimal effort, while 
respecting the inherent passivity (no energy injected) and the modulation capacity of the semi-active 
damper. This second step yields the "clipped optimal control law" and will be the subject of section 3.4. 
The originality of this paper is to propose to add a third step to this approach, which can be viewed as 
"improving" or "fine tuning" the clipped optimal control law. The improvement of the clipped optimal 
control law is done using an approximate solution to the nonlinear dynamic problem and an appropriate 
optimization algorithm, which will be discussed in section 3.5. It will be shown that this third step leads to 
considerable improvement over clipped optimal control laws used for semi-active harmonic disturbance 
rejection. 
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b) 
Figure 3.1 SDOF system with an added: a) passive viscous damper, b) semi-active viscous damper and 
c) active damper. 
3.3 Passive and active damping optimization 
This section aims at establishing the optimal energy dissipated for both a passive viscous damper and a 
fully active damper under harmonic excitation. This will be used as a baseline to assess the performance 
of the semi-active damper against its passive and active counterparts. Note that the active control law will 
also serve as the basis for the design of the control laws presented in sections 3.4 and 3.5. 
3.3.1 Passive viscous damping optimization 
Consider the damped SDOF system with an added viscous damping provided by a passive damper as 
shown in Fig. 3.1 a). In this section, the aim is to maximize the energy dissipated by this added passive 
damping force. The equation of motion of the system under harmonic excitation is : 
+ (c + ca)x + kx = Fex cos cut, (3.1) 
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which can be rewritten in dimensionless form such as : 
x + 2(C + Ca)^n i + w^x — J^Xex cos ujt, (3.2) 
where un = \Jkjn%, C, — c/(2rnuin), Co = ca /(2mwn) and Xex = Fex/k. It can be shown that the 
amplitude of the motion under steady state is [1] : 
X = ex — , (3.3) 
y / ( l - r 2 ) 2 + (2(C + Ca)r)2 
where r = uj/u>n. The energy dissipated by the damper is found by integrating the damping force x 
distance product over one cycle so that: 
AE = 2irkrCaX2. (3.4) 
The added passive damping that maximizes Eq. (3.4) is solution of dAE/d(a = 0. Extracting only the 
positive root, this yields the optimal added damping ratio : 
4=^"- rT+ ( 2 C r ) 2-
2r 
Using Eqs. (3.3)-(3.5), the closed-form expression of the energy dissipated per cycle, under steady state 
regime, by the optimal added viscous damping for harmonic excitation is obtained : 
AE= nkXex - . (3.6) 
2 ( J(l - r2f + {2Qrf + 2rQ 
Discussion on this result is left to section 3.3.3. 
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3.3.2 Active damping optimization 
The system shown in Fig. 3.1 c), where the damping is provided by an active effort, u, is now considered. 
The dimensionless equation of motion of this system is : 
X + 2QbJnX + U% (X + Xu) = IjJ^Xex COS Ut, (3.7) 
where xu = u/k. As opposed to the static optimization problem of the preceding section, optimizing the 
energy dissipated by the control effort is in this case a dynamic optimization problem in which the cost 
function to be minimized is : 
J(u)= j 
to+2ir/tjj 
-uxdt. (3.8) 
With regards to linear optimal control theory, this problem is called a singular problem since the derivative 
of the Hamiltonian to the control effort, dH/du, does not yield an implicit expression of u. There is no 
prescribed method to solve this kind of problem and thus specific solutions are obtained for specific 
cases. Kasturi and Dupont [46] were able to give a closed-form solution to this problem for the case of 
any periodic excitation using a standard variational approach. For the case of an harmonic excitation as 
in Fig. 3.1 c), with to — 0, the normalized active optimal requested effort and the energy dissipated per 
cycle at this optimal effort become : 
xu(t)=Xucos(u;t-l3), (3.9) 
8Cr ' 
where the amplitude and phase of xu are respectively : 
A E = ^ ^ , (3.10) 
X« = ^ \ll+(^) , (3-H) 
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^
= t<m_1
 (4cr) • (3>12) 
This is an open-loop control that will be referred to as the "Periodic Optimal Control" (POC). For a 
detailed discussion on the POC, the reader is referred to the paper by Kasturi and Dupont [46]. 
3.3.3 Optimal passive damping versus optimal active damping 
From the comparison of optimal passive damping with optimal active damping, two observations can be 
made : 
1. The energy dissipated per cycle at optimal by the active and passive dampers (see Eqs. (3.6) and 
(3.10)) is proportional to kX^x. In order to provide a dimensionless result, the energy dissipated 
per cycle will be expressed as the normalized energy dissipated per cycle (= AE/(kX^x)) in the 
following; 
2. For r = 1, the optimal energy dissipated per cycle by the active and passive dampers (see Eqs. 
(3.6) and (3.10)) become equal so that there is no gain to be made by using an active damping 
force over a passive one. This can be explained by the fact that, at this point, /3 vanishes so xu has 
a phase opposite to the one of the excitation (remember from Fig. 3.1c) that they act in opposite 
direction) and thus, this is equivalent to passive viscous damping. 
To better illustrate the results presented in this section, a plot of the regions delimited by the passive and 
active normalized energy dissipated per cycle at optimal is presented in Fig. 3.2 for £ = 5.63%. The 
SDOF parameters used throughout this paper are based on the semi-active device presented by Buaka 
[56] (m = 0.228kg, £ = 5.63%, k = 17500N/m) with Fex = 2N. Fig. 3.2 allows to distinguish three 
distinct regions of performance, which are : 
1. The region with a performance inferior to an optimal passive damper. If the performance of the 
semi-active damper falls in this region, this means the control law offers no advantages compared 
to a passive damper; 
2. The region with a performance superior to an optimal passive damper and inferior to an optimal 
active damper. This is the expected region of operation of the semi-active damper; 
3. The region with a performance superior to an optimal active damper. It is expected that this region 
is unattainable since theoretically, no semi-active control can achieve better performance than an 
optimal active control when considering the same cost function. 
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Figure 3.2 Possible regions of operation for the semi-active viscous damper : (\/ /\) Region with a 
performance inferior to an optimal passive damper, (| |) Region with a performance superior to an 
optimal passive damper and inferior to an optimal active damper, (IXX1) Region with a performance 
superior to an optimal active damper. 
3.4 Clipped periodic optimal control 
The purpose of this section is to evaluate the capacity of the clipped optimal control (or clipping control) 
approach [5] to improve, over the optimal passive case, the energy dissipated per cycle by a semi-active 
damper under harmonic excitation. Therefore, this section is focused on the design of a clipped version of 
the POC presented in section 3.3.2, which will be called the "Clipped Periodic Optimal Control" (CPOC) 
in the following. 
3.4.1 Design of the CPOC 
Before proceeding to the design of the CPOC, a new parameter is introduced that will allow to do a fair 
comparison between the semi-active damper and the passive damper. This new parameter, which will be 
called the normalized maximal allowed damping, noted 7, is defined as being the ratio of the maximal 
allowed damping ratio of the semi-active damper, Cmax. to the optimal damping ratio of the passive 
damper, Q, as expressed by Eq. (3.5), such as : 
(a 
(3.13) 
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This essentially means that, by setting 7, we will allow Qmax to vary with the frequency ratio, so it is 
always in the same proportion with respect to Qa. 
For the design of the CPOC, consider the case of the SDOF system damped by a semi-active viscous 
damper as shown in Fig. 3.1 b). The difference between Fig. 3.1 a) and b) is that the added damping to 
the system now becomes a function of time and it can only lie in the interval 0 < C,a{t) < Cmax- The idea 
behind the control approach of the CPOC is that it will try to reproduce xu, in an instantaneous sense, 
by modulating Ca- Since the semi-active damper cannot inject energy into the system and has a limited 
maximal effort, it can be logically inferred that the CPOC will yield a control law that will have three 
distinct "modes" of operation. To better illustrate this affirmation, time based simulations of the CPOC 
for 7 = 2 are shown for r = 0.7 in Fig. 3.3, for r = 0.9 in Fig. 3.4, for r = 1.1 in Fig. 3.5 and for 
r = 1.5 in Fig. 3.6. The three distinct "modes" of operation of the semi-active damper can be defined as 
follows : 
1. When u opposes the velocity and is within the effort the damper can provide, ca is adjusted so that 
cax = u or, in dimensionless form, Ca is adjusted so that (ax = conxu/2. Examples of such cases 
are the time intervals £3 < t < £4 in Figs. 3.3, 3.4, 3.5 and 3.6. 
2. When u opposes the velocity but is greater than the effort the damper can provide, the damping is 
held at cmax, or, in dimensionless form, Ca = Cmax- Examples of such cases are the time interval 
£2 < t < £3 in Figs. 3.3 and 3.4 and the time interval t\ < t < £2 in Figs. 3.5 and 3.6. 
3. When u is in the same direction as the motion, so that it would inject energy into the system, the 
semi-active damper is set at the lowest amount of damping it can produce, which, for simplicity, 
will be considered here to be ca = 0 (or Ca = 0). Examples of such cases are the time interval 
£1 < £ < £2 in Figs. 3.3 and 3.4 and the time interval £2 < £ < £3 in Figs. 3.5 and 3.6. 
Therefore, the preceding control law can be represented, in its dimensionless form, by the following 
equation : 
Ca 
VnXu 
2x ' 
dmax, 
0, 
if 
otherwise. 
xux > 0 
xux > 0 
and 
and 
2X — Smax i 
2x ^ S>max, (3.14) 
3.4.2 Approximate steady-state solution using the method of averaging 
This section aims at establishing an approximate solution to the nonlinear dynamic problem of the semi-
actively damped SDOF system controlled with the CPOC. This is done in order to obtain some analytical 
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insights to the problem and also to validate the results from time based simulations. The approximate so-
lution to the CPOC problem is obtained using the method of averaging. As illustrated by Shen et al. [38], 
this method can be applied to semi-active vibration control problems in order to obtain an approximated 
frequency response function of the system. 
The first step in the averaging method analysis is to write the equation of motion of the system in its 
dimensionless form, introducing dimensionless time r = cot : 
r
2
-A + 2(C + (a)r-^ + x = XexcosT. (3.15) 
drA dr 
Applying the first order method of averaging, we seek a solution in the form : 
x = a(r) cos <P(T), (3.16) 
=-a(T) sin <J)(T). (3.17) 
CLT 
where <^(r) = T + IP(T). Note that the amplitude and phase of the motion, a and ip, are considered to 
be slowly varying functions of T. Differentiating Eq. (3.16) with respect to r and requiring Eq. (3.17) to 
hold, we obtain : 
da , dip 
—- cos q> — a—— sin <j> = 0. (3.18) 
dr dr 
Differentiating Eq. (3.17) with respect to r and substituting the results in Eq. (3.15) yields : 
2 2d^\ , ( 2da 
a ( 1 — r• — r — I cos <f>— Ir ——h 2 (£ + £ a) ar ) sin < 
Xexcos(cp-ip). (3.19) 
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Eqs. (3.18) and (3.19) can then be solved for da/dr and di^/dr so that: 
2 r 2 - ^ = a ( l - r 2 ) s i n 2 ^ - 4 ( C + Ca)arsin21 
sin <f>cos (4> - V7) j (3.20) 
2 a r 2 - ^ = 2a (1 - r2) cos2 <£ - 2(C + Co)arsin2</> 
-2Xea;cos(/)cos(<?!.- V)- (3-21) 
The next step of the method is to obtain an approximate solution of the steady-state response of the 
system by averaging da/dr and dijj/dr over one period of time 0 < </> < ITX such as : 
2TT 
2 r 2 - ^ = — / [a ( l ~r2)s in2(?! )-4(C + Ca)aT-sin2(/> dr 2n J 
0 
—2Xea;sin<^cos(0 — V')]d< ,^ (3.22) 
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2 a r — = — / f (2a - 2ar2 - 2Xex cos V) cos2 </> 
AT 2ir J 
0 
- (2(C + Ca)ar + Xex sin ^ ) sin 24>]d<j). (3.23) 
Note that these are partial integrations in the sense that a and tjj are held fixed during the integration 
process. This means that the response of the system is assumed to be harmonic. Therefore, in order to 
solve the integrals of Eqs. (3.22) and (3.23), the control law of Eq. (3.14) can be rewritten in terms of 
time such as : 
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for r < 1 : 
Ca={ 
S>max; 
2x 
o, 
UnXu 
' 
for r > 1 : 
Ca 
0, 
!a 
2 
Smaxi 
i ' 
0 < 0 < 6», 
0 < <t><P + i/> + n/2, 
/3 + ip + ir/2<<p<TT, 
0 < </!>< /9 + V + TT/2, 
/3 + ^ + TT/2 < 0 < 0, 
6 < </><7T, 
7T < 0 < 0 + 7T, 
7T < <f> < j3 + XJJ + 3TT/2, 
3TT/2 < </>< 2TT. /3 + ^ 
T T < ( £ < / 3 + V> + 3TT/2, 
^ + V + 3TT/2, < <£< 6 +IT, 
0 + 7T < 6 < 2TT. 
(3.24a) 
(3.24b) 
Where 0 is the dimensionless time at which the requested effort gets within the damper's capacity, such 
as : 
tan - l 
Xu cos (p + cfj 
Xu sin [p + 4>j + 2(ma,xarJ 
(3.25) 
Note that Eq. (3.24) implies that for r < 1, we will have a < 0 and 0 < i> < 2n and for r > 1, we will 
have a > 0 and — 2n < ip < 0. The next step in the method of averaging is then to solve Eqs. (3.22) 
and (3.23) using the control logic of Eq. (3.24) to obtain the averaged version of da/dr and dtp/dr. This 
yields : 
for r < 1 : 
for r > 1 
da 1 
dr Aixr2 
da 
4wr2 
( 2Cmax ar sin 20 - Xu (,20 - 2/3 - 2ip - it) sin {j3 + tp 
-4ar (Cmax^ + CO + Xu cos {29-p- ^ ) 
+X„cos {/3 + ip) - 27rXea ;sm^), (3.26a) 
-2(maxar sin 20 + Xu {20 - 2/3 - 2ip - TIO sin {J3 + tp\ 
+4ar (Cmax^ - CmaxTT - < > ) ~ Xu COS ^ 2 0 - /3 - tpj 
-Xucos(/3 + 4>) -2TTXexsmi(;), (3.26b) 
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and for r < 1 : 
dtp _ 1 
dr Anar2 
( -Xu sin (20-p-ip) - Xu he - 2(3 - 2ip - TT) COS (ft + ip) 
~XU sin (J3 + i> J - 4a r ( m a x sin2 6> + 27ra (l - r 2 ) 
^ ^ J ^ c o s ^ ) , (3.27a) 
for r > 1 
dip _ 1 
dr 4nar2 
( X u sinsin ^2(9 - /§ - ^ ) + ^ M (2/3 - 2 ^ - TT) COS (/3 + %p) 
+XU sin (,5 + tp\ + 4arCmax sin2 0 + 2?ra (l - r2) 
— 27rXea:C0sV')- (3.27b) 
Assuming that, at steady state, the amplitude a and the phase ip are constant so that da/dr = 0 and 
dip/dr = 0, the final step of the averaging method is to solve Eqs. (3.26) and (3.27) for a and ip. For this 
particular case, the resulting equations are nonlinear and getting an explicit expression of a and ip is not 
possible. Thus, we must rely on a numerical method which can be viewed as an optimization routine that 
generates an estimates of a and i[> to minimize the following cost function : 
J(a,xl>) da\ dr J \ dr ) 
dxp\ (3.28) 
where, again, for r < 1, it is expected that a < 0 and 0 < ip < 2n and for r > 1, it is expected that a > 0 
and -27r < ip < 0. Using a and ip as given by the preceding optimization routine, the energy dissipated 
per cycle can be determined by integrating the damping force x distance product over one cycle. This 
yields : 
for r < 1 : 
AE = ka2r(max (26 - sin 20) + kaXu (o - J3 - ip) sin (j3 + tp) 
--kaXu (nsin (j3 + \p) + cos (ft + ip) + cos hd - ip - J3 (3.29a) 
for r > 1 
AE = -fca2rCmax (20 - 2TT - sin 20) - kaXu (e-J3-ip) sin (j3 + ip) 
+ — kaXu (TTSHI (/3 + ip^j + cos 
(/? + V) + cos (20-il)-J3\\ , 
(3.29b) 
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3.4.3 Numerical analysis and discussion on the CPOC 
This section intends to numerically evaluate the performance of the CPOC using two different methods. 
The first method is based on the averaged solution of the previous section. The main steps involved in 
this method are: 
1. Define system parameters : m, k, c, cmax, to and Fex ; 
2. Determine the averaged steady-state motion amplitude and phase using an optimization routine on 
Eqs. (3.26) and (3.27) with the cost function of Eq. (3.28) to be minimized; 
3. Evaluate the energy dissipated per cycle using Eq. (3.29). 
The second method used for the analysis is a time integration based method. Although a time integration 
based method is quite inefficient in terms of computation time (mainly because it needs to integrate time 
until steady-state is obtained), it is believed that it will give an excellent estimate of the energy dissipated 
per cycle. The mains steps involved in the time integration based method that will be used in the following 
can be described as follows: 
1. Define system parameters : m, k, c, cmax, u> and Fex ; 
2. Numerically integrate the equation of motion over 100 cycles in order to obtain a steady-state 
solution (considering a damping ratio of C = 5.63%, 100 cycles is considered to be sufficient); 
3. Determine the energy dissipated by the semi-active damper by numerically integrating the damping 
force x distance product over one cycle. 
Fig. 3.7 illustrates the normalized energy dissipated per cycle in terms of the frequency ratio obtained 
from the time integration based method and the averaged solution for 7 = 1.25 and 7 = 2. The plot 
clearly shows that the CPOC can improve the energy dissipated per cycle by a semi-active damper com-
pared to an optimal passive damper and this, over the entire span of frequency ratio considered. This is 
in agreement with the literature where, generally speaking, clipped optimal controls have been shown to 
provide increased performance over strictly passive system (see, for example, [8, 16, 42]). Moreover, if 
the maximal allowed damping provided by the semi-active damper is increased, by increasing 7 from 
1.25 to 2, the energy dissipated per cycle is also increased, as intuition would suggest. It is also expected 
that as C is reduced, the potential for energy dissipation will be increased as it is the case for the passive 
and active dampers. 
Another interesting feature of the CPOC, as it can be seen in Figs. 3.3 - 3.6, is that it yields a control 
effort, cax, that is periodic at twice the frequency of excitation. This control is therefore coherent with the 
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Figure 3.7 Normalized energy dissipated per cycle in terms of the frequency ratio obtained for the 
CPOCfrom the time integration based method and the averaged solution : ( o ) time integration for 
7 = 1.25, (—i—) averaged solution for 7 = 1.25, ( a ) time integration for 7 — 2, (—a—) averaged 
solution for 7 = 2. 
paper presented by Anusonti-Inthra and Gandhi [44] where they designed a frequency domain controller 
at twice the frequency of the excitation. 
As for the ability of the averaged solution to evaluate the energy dissipated per cycle by the CPOC under 
steady-state compared to the time integration based method, we can see that in the vicinity of r = 1, 
the agreement between both methods is excellent. However, the agreement tends to deteriorate as the 
frequency ratio gets away from r = 1 and as 7 is increased. This is essentially because the motion gets 
distorted and the harmonic motion assumption becomes less acceptable. However, the agreement between 
both methods is considered satisfactory. 
3.5 Improved clipped periodic optimal control 
Although the CPOC presented in section 3.4 was shown to be effective, it must be emphasized that 
clipping an active optimal control law does not guarantee "semi-active optimality" in any way. For the 
problem considered here, this means that there is no guarantee that clipping an harmonic requested effort 
is "semi-active optimal" and even less that Xu and J3 are the harmonic requested effort optimal parame-
ters. Because of the nonlinear nature of the problem and therefore the inherent difficulty of finding the 
true "semi-active optimal" control, this paper proposes to rather "improve" or "fine tune" the solution 
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Figure 3.8 Contour plot of the normalized energy dissipated per cycle in terms of the real and imaginary 
part of xu for active damping at r = 0.9, obtained using the time integration based method. 
given by the clipped optimal control approach. In that sense, the same control law as with the CPOC will 
be used but with a new normalized requested effort, noted xu, that will yield larger energy dissipation 
then xu. This new control will be called the "Improved Clipped Periodic Optimal Control" (ICPOC). It 
will be shown that the ICPOC can give considerable gains on energy dissipation over the CPOC. 
3.5.1 Design of the ICPOC 
To better understand the objectives of this section, Figs 3.8 and 3.9 present contour plots of the normalized 
energy dissipated per cycle in terms of the real and imaginary part of xu, for both the active and the semi-
active cases. These plots were obtained using the time integration based procedure presented in section 
3.4.3 and discretizing the complex plane in a relatively fine mesh (61 by 61 points). Fig 3.8 clearly shows 
that, for the active case, the location given by xu is on an optimal point in the complex plane. On the 
other hand, Fig. 3.9 shows that the location given by xu is clearly not at an optimal point in the complex 
plane for the semi-active case. The purpose of this section will be to find that optimal point, given by xu, 
assuming that it exists. 
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Figure 3.9 Contour plot of the normalized energy dissipated per cycle in terms of the real and imaginary 
part of xufor semi-active damping at r = 0.9 and 7 = 2, obtained using the time integration based 
method. 
3.5.2 Assessment of the averaged solution for the ICPOC 
Section 3.4.2 presented an averaged solution for the CPOC, in which case xu represented the requested 
effort to the semi-active damper. Since we are using the same control law as with the CPOC but with a 
different requested effort, one might wonder if it would be possible to use the same averaged solution 
while varying xu in order to find xu (Note : in that case, xu will represent the optimal form of xu for the 
averaged solution but not the "true" optimal form that would require an exact solution). To answer this 
question, a contour plot of the normalized energy dissipated per cycle in terms of the real and imaginary 
parts of xu was computed using the averaged solution and is shown in Fig. 3.10. Though it does not 
allow to compute the normalized energy dissipated per cycle for the entire plane, essentially because of 
the constraints imposed by Eq. (3.24), the averaged solution does however enclose the region where, by 
looking at the figure, one would expect the optimal point to be located. Moreover, for the region where 
the solution is valid, the plot is very similar to Fig. 3.9, which was obtained using the time integration 
procedure. Therefore, this means that, a priori, the averaged solution can be used to find xu. 
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Figure 3.10 Contour plot of the normalized energy dissipated per cycle in terms of the real and imaginary 
part of xufor semi-active damping at r = 0.9 and 7 = 2, obtained using the averaged solution. The 
region covered with ( • • • • ) corresponds to a set of values where non-valid solutions were obtained 
3.5.3 Optimization algorithm for the ICPOC 
The idea behind the optimization algorithm of the ICPOC is shown in Fig. 3.11. The overall optimization 
criterion to be minimized for the algorithm i s : 
J(Xu,f3) = -AE, (3.30) 
where AE is given by Eq. (3.29), but now considering that Xu and /3 are allowed to vary so that they are 
no longer fixed at Xu and j3. The algorithm essentially involves two imbricated optimization routines. 
The steps of the algorithm are as follows : 
1. Define system parameters : m, k, c, Cyyiax, io and Fex \ 
2. Set boundaries on parameters a, ip, Xu and f3; 
3. Give an estimate of Xu and (5 (first optimization routine); 
4. Give an estimate of a and tp (second optimization routine); 
5. Do a and ip minimize Eq. (3.28) ? If not, go back to step (4); 
6. Do Xu and f3 minimize Eq. (3.30) ? If not, go back to step (3); 
7. End. 
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Figure 3.11 Optimization algorithm, based on the averaged solution, to determine the energy dissipated 
per cycle and the improved active effort of the ICPOC. 
The end result of this algorithm will be to give the energy dissipated per cycle by the ICPOC under steady 
state with the corresponding values of Xu and J3. 
3.5.4 Numerical analysis and discussion on the ICPOC 
Fig. 3.12 presents the normalized energy dissipated per cycle in terms of the frequency ratio for the 
ICPOC and the corresponding results for the CPOC for 7 = 2. The first observation that can be made 
from Fig. 3.12 is that the ICPOC provides a better (or equal for r = 1) energy dissipation than the CPOC 
over the entire span of frequency ratio considered. For the system parameters considered, the relative 
gain to be made on the energy dissipated over the CPOC is a function of the frequency ratio and it can go 
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Figure 3.12 Normalized energy dissipated per cycle in terms of the frequency ratio obtained from the 
time integration based method and from the averaged solution for the CPOC and the ICPOC for 7 = 
2 ; (—K— ) Averaged solution for the CPOC, ( a ) Time integration for the CPOC, (—*— ) Averaged 
solution for the ICPOC, ( A ) Time integration for the ICPOC 
as high as 35% for r = 0.7 and r = 1.5. This gain will be a function of Q and 7, where a lower value of 
£ and/or a higher value of 7 will allow greater energy dissipation. 
Figs. 3.13 and 3.14 allow to compare the amplitude, Xu, and phase, 0, of the ICPOC with the amplitude, 
Xu, and phase, (3, of the CPOC . We can observe that the amplitude of the ICPOC is quite different from 
what is prescribed by the CPOC. One particular aspect of the ICPOC, that can be seen in Fig. 3.13, is that 
when r is out of a certain interval, in this case 0.96 < r < 1.04 for 7 — 2, the ICPOC tends to take the 
form of a Bang-Bang (or On-Off) control since Xu gets very large in comparison to the maximum effort 
the damper can provide. Also, one can see that when 7 is reduced, this phenomenon tends to be more 
important. This is coherent with the fact that the research on semi-active vibration control has given a lot 
of attention to the Bang-Bang variety of control approaches [54]. As for the phase plots in Fig. 3.14, they 
tend to be similar in shape but the ICPOC prescribes absolute phase values that are larger than the CPOC. 
Another interesting aspect of the ICPOC is that Xu and f3, as illustrated in Figs 3.13 and 3.14, are 
functions of 7. Therefore, an important difference between the CPOC and the ICPOC is that the ICPOC 
takes the capacity of the semi-active damper into account in the design of the control. 
As for the agreement between the approximate solution and the time based simulations results, the results 
follow the same trend as in section 3.4.3 where the agreement between both methods is excellent in the 
vicinity of r = 1, but tends to deteriorate as the frequency ratio gets away from r = 1. 
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Figure 3.13 Amplitude of the normalized requested effort for the CPOC and the ICPOC: (-
Xu> (_*_ ) ICPOC Xu for-i = 1.25, (_*_ ) ICPOC Xu for 7 = 2. 
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Figure 3.14 Phase of the normalized requested effort for the CPOC and the ICPOC : (—x—) CPOC (5, 
(_*_) ICPOC f) for 7 = 1.25, (-*- ) ICPOC /? for 7 = 2. 
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3.6 Summary and concluding remarks 
The purpose of the present paper was to present a new approach to design an effective control law for 
semi-active harmonic disturbance rejection. To illustrate the approach, the problem of maximizing the 
energy dissipated per cycle by a semi-actively damped SDOF system was treated. In order to establish a 
base of comparison between the semi-active damper and its passive and active counterparts, the analytical 
results for the energy dissipated per cycle at optimal by a passive damper and an active damper (obtained 
by Kasturi and Dupont [46]) are first presented. 
As a starting point for the design of the new control law, the clipped optimal control approach was used, 
which essentially involves designing a control law that allows the semi-active damper to generate an 
effort that follows, "at best", the requested effort of the active optimal case. For the problem considered 
in this paper, the approach yields a control law that was called the "Clipped Periodic Optimal Control" (or 
CPOC). In order to determine the ability of the CPOC to improve the energy dissipation capacity of the 
semi-active damper over the passive optimal damper, an approximate solution to the nonlinear dynamic 
problem was obtained using the method of averaging and a time integration based method was proposed. 
The key observations of the CPOC are as follows : 
1. The CPOC allows to improve the energy dissipated per cycle by the semi-active damper over the 
optimal passive damper for the entire span of frequency ratio considered (except at r — 1 where 
there is no room for improvement); 
2. The CPOC yields a control effort that is periodic at twice the frequency of the excitation, which is 
coherent with the paper presented by Anusonti-Inthra and Gandhi [44]. 
The main originality of this paper is then to "improve", or "fine tune", the result obtained from the 
clipped optimal control approach in order to obtain an "Improved Clipped Periodic Optimal Control" (or 
ICPOC). This is done using the same control law as the CPOC but varying the requested effort signal 
which is no longer constrained to its active optimal form. The new parameters for the requested effort are 
found using the approximate solution to the CPOC problem and an appropriate optimization algorithm. 
The main findings resulting from the ICPOC are : 
1. The ICPOC offers increased performance over the CPOC for the entire span of frequency conside-
red (or equal at r = 1); 
2. The new approach developed allows to take into account the modulation capacity of the semi-active 
damper in the determination of the control parameters as opposed to the clipped optimal control 
approach, which is independent of the modulation capacity of the semi-active damper; 
3. Under some conditions, the ICPOC takes the form of a Bang-Bang (or On-Off) control, which is 
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coherent with the large amount of attention that this variety of control has received for semi-active 
vibration control [54]. 
Overall, it was shown that considerable gains can be made by using the approach presented in this paper 
over the already established clipped optimal control approach. 
3.6.1 Future work 
The approach developed in this paper opens up many opportunities for future research. For example, 
interesting insights could be obtained by using the approach to synthesize an effective control law for 
the the semi-active vibration isolation problem. Also, the results presented in this paper suggested that, 
under some circumstances, a Bang-Bang (or On-Off) control logic could give similar performance to 
the ICPOC. This aspect should be analyzed more thoroughly because of the relative simplicity that a 
Bang-Bang control law offers for practical implementation. 
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Chapitre 4 
Application de la methode developpee au 
cas semi-actif par frottement sec 
Ce chapitre a pour but d'appliquer les methodes presentees dans 1' article du chapitre 3, mais cette 
fois sur le cas ou Famortissement est procure par un systeme semi-actif par frottement sec au lieu d'un 
systeme semi-actif visqueux. Tout au long de ce chapitre, afin de simplifier les developpements, on consi-
derera que l'amortissement par frottement sec repondra a un modele de frottement de Coulomb. A priori, 
ceci peut sembler contradictoire avec le choix du modele de LuGre pour ce projet, tel que mentionne a la 
section 2.6. Toutefois, il faut considerer les points suivants : 
1. Lorsque 1'amplitude du mouvement est grande par rapport au regime de micro-deplacements, le 
modele de LuGre peut se reduire a un modele de Coulomb [56]; 
2. Le modele de Coulomb, bien que non lineaire, permet certains developpements mathematiques 
impossibles avec le modele de LuGre; 
3. L'integration numerique du modele de LuGre devient difficle pour de grandes amplitudes de mou-
vement etant donne la dynamique des brins tres rapide pres de x = 0. 
La section 4.1 debutera par determiner la force de Coulomb passive optimale qui permet de maximiser la 
dissipation d'energie pour un systeme a un DDL. Par la suite, la section 4.2 discutera de la capacite du 
CPOC a ameliorer la dissipation d'energie dans un systeme semi-actif par frottement sec et finalement, 
la section 4.3 discutera de l'application de la methode du ICPOC. 
II est important ici de mentionner que ce chapitre est essentiellement un complement au chapitre prece-
dent puisqu'il traite du meme probleme, mais avec un type d'amortissement different. Le lecteur devra 
alors se referer au chapitre precedent si il desire des explications plus detaillees sur les methodes utilisees. 
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Figure 4.1 Systeme a un DDL avec un amortisseur parfrottement sec passif ajoute 
4.1 Optimisation de l'amortissement de Coulomb passif 
4.1.1 Formulation pour l'amortissement de Coulomb passif optimal 
On considere d'abord un systeme a un DDL sous excitation harmonique avec un amortisseur par 
frottement sec passif ajoute tel qu'illustre a la Figure 4.1. On tentera ici de maximiser l'energie dissipee 
par cycle par cet amortisseur. La methode qui sera utilisee est essentiellement la meme que celle presentee 
a la section 3.3.1, celle-ci consiste a faire une optimisation dite « statique ». 
L'equation du mouvement du systeme dynamique de la Figure 4.1 s'ecrit tel que : 
mx + ex + kx + Ff = Fex cos(ujt + (p) (4.1) 
ou Ff est la force de frottement et peut s'ecrire Ff — FjqFcsign (x) selon le modele de Coulomb, en 
assumant que le systeme ne colle pas. Cette equation peut etre reecrite sous forme adimensionnelle : 
x + 2^unx + u?n {x + Xfsign (x)) = LJ^Xex cos(u>t + (4.2) 
ou Xf est la force de frottement normalised tel que Xf = F^Fc/k. Den Hartog [57] a demontre que pour 
certaines valeurs des parametres, il existe une solution « sans collage » a cette equation. Cette solution 
possede une amplitude de mouvement exprime'e par : 
X 
-G 
xf 
Xp-r 
(4.3) 
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ou G, H, et q sont des fonctions qui dependent uniquement du ratio d'amortissement du systeme, Q, et du 
ratio de frequence de l'excitation, r. Ces trois parametres peuvent alors etre traites comme des constantes 
lorsque Ton derive par rapport a xj. Les parametres q, G et H s'expriment tel que : 
g = V ( l - r 2 ) 2 + (2Cr)2 (4.4) 
G = 
sinh (7rC/r) - C,/\/l-C,2sm UyJ\ - C?h 
cosh (TTQ/T) + cos (ir\/l — C2/r) 
(4.5) 
H 
sin ( TX\J\ — C2 
V l ~ C2 (cosh (71-C/r) + cos ( T T V 1 - C 2 A ) ) 
(4.6) 
L'energie dissipee par la force de Coulomb sur un cycle peut s'exprimer en fonction de l'amplitude du 
mouvement [1], soit: 
AE = AkxfX (4.7) 
Done, pour obtenir la force de Coulomb qui maximise l'Eq. (4.7), on resout simplement dAE/dxf — 0 
pour Xf. En retirant seulement la racine reelle et positive, on trouve la force de Coulomb normalisee qui 
maximise la dissipation d'energie par l'amortisseur par frottement sec passif : 
*£ f,opt 
Xex\ 
q^/2{G2 + H2) (4.8) 
ou : 
G2 + W1 - JC1 + IP \G\ 
H 
(4.9) 
On peut ensuite deduire l'energie dissipee par cycle par la force de frottement sec optimale en utilisant 
les Eqs. (4.3), (4.7) et (4.8), ce qui donne : 
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O J . V Z \ , , 
AE =
 -#{& + m) (GA " V2G2 + 2H2 ~ H2X2) (4-10) 
On note que, tel que pour le cas passif visqueux (voir Eq. (3.6)) et actif (voir Eq. (3.10)), l'energie dissipee 
a l'optimal est proportionnelle a kX^x. Les discussions se feront done encore une fois autour de l'energie 
dissipee par cycle normalised, soit AE/(kXl 
'ex) 
Limite de validite 
On note ici que pour une valeur trop elevee de la force de Coulomb, l'Eq. (4.3) ne permettra pas 
d'obtenir l'amplitude du mouvement en regime permanent puisque le systeme presentera une (ou meme 
plusieurs) phase de « collage », e'est-a-dire un intervalle de temps ou la vitesse est maintenue a zero. Den 
Hartog [57] a demontre que, pour un ratio de frequence tel que r > 0.5, l'inegalite suivante doit tenir 
pour obtenir un mouvement « sans collage » : 
* > _ G + ^ + 1 (i + G ) (4.11) 
Xf r rA 
Pour le cas considere ici, X/xft0pt ainsi que la partie droite de l'inegalite (4.11) sont seulement fonction 
de r et £. Done, l'inegalite (4.11) permettra d'obtenir une valeur limite inferieure de validite sur r, note 
rUm> P o u r u n r a t i° d'amortissement donne. Malheureusement, une expression explicite pour riim n'a 
pu etre obtenue etant donne la complexite de l'Eq. (4.11), mais une simple methode numerique a ete 
utilisee pour obtenir la Figure 4.2 qui permet d'interpoler la valeur limite inferieure de validite du ratio 
de frequence en fonction de l'amortissement present dans le systeme. 
4.1.2 Evaluation numerique de la solution passive par frottement sec optimale 
Ann de valider et d'illustrer l'Eq. (4.10) ainsi que l'inegalite (4.11), ces resultats sont compares a 
ceux obtenus par une methode basee sur une integration temporelle de l'equation du mouvement, tel que 
presente a la section 3.4.3. La simulation utilise encore une fois les parametres du systeme a un DDL tel 
que presentes dans le travail de P. Buaka [26], soit : m — 0.228kg, £ = 5.63%, k = 17500N/m avec 
Fex = 2N. Tel qu'illustre" a la Figure 4.3, les resultats de la simulation concordent ties bien avec les 
expressions theoriques et permettent alors de valider les developpements de cette section. 
La Figure 4.3 permet aussi de comparer l'energie dissipee a l'optimal par un amortissement passif par 
frottement sec, un amortissement visqueux passif et un amortissement actif, selon les resultats obtenus 
a la section 3.3. Les deux differences essentielles entre les deux types d'amortissements passifs sont les 
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Figure 4.2 Limite inferieure de validite sur le ratio de frequence, rum, pour un ratio d'amortissement 
donne, (,, pour le cas d'un amortissement de Coulomb passif optimal 
suivantes : 
1. L'amortissement par frottement sec dissipe un peu moins d'energie que 1'amortissement visqueux 
quand r > 1 et un peu plus lorsque r < 1; 
2. L'amortissement par frottement sec possede le desavantage d'avoir une limite de validite sur la 
solution optimale. 
Finalement, la Figure 4.4 presente les differentes regions d'operation prevues pour le cas semi-actif. Soit: 
1. La region avec une performance inferieure au cas passif optimal. Si la performance du systeme 
semi-actif se retrouve dans cette region, cela veut dire qu'il n'y a aucun avantage a utiliser un tel 
systeme par rapport a un systeme passif; 
2. La region avec une performance superieure au cas passif optimal mais inferieure au cas actif opti-
mal. C'est la region ou Ton prevoit que la performance du systeme semi-actif va se retrouver; 
3. La region avec une performance superieure au systeme actif optimal. Cette region est consideree 
comme inatteignable. 
On retrouve done les memes regions que pour le cas visqueux tel que presente a la Figure 3.2. On note 
toutefois que pour le cas semi-actif par frottement sec, les etudes se limiteront dans la plage de frequence 
ou la solution passive optimale est valide, c'est a dire, pour les parametres consideres, pour r > 0.725. 
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Figure 4.3 Comparaison entre I'expression theorique et la simulation pour I'energie dissipee par cycle 
normalisee en fonction du ratio de frequence pour le cas d'un amortissement de Coulomb passif opti-
mal : ( ) Theorique Coulomb optimal, ( ) Theorique visqueux optimal, (• — ) Theorique actif 
optimal, ( A ) Simulation Coulomb optimal 
0.8 0.9 1 1.1 1.2 1.3 1.4 1.5 
Figure 4.4 Les differentes regions de performance pour un amortisseur semi-actif par frottement sec : 
(|//|J Performance inferieure au cas passif optimal, (\ \) Performance superieure au cas passif opti-
mal mais inferieure au cas actif optimale, f jggljgl j Performance superieure au cas actif optimal et consi-
deree comme inatteignable. 
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4.2 Application du CPOC a un amortissement de Coulomb semi-actif 
On propose ici d'utiliser une loi de controle issue de la technique du CPOC, tel que discute pour le 
cas semi-actif visqueux a la section 3.4, pour ameliorer l'energie dissipee par un amortissement semi-
actif par frottement sec par rapport au cas passif optimal. De facon similaire, on propose tout d'abord de 
normaliser la capacite maximale de Famortisseur semi-actif par frottement sec par rapport au cas passif, 
ceci afin d'obtenir une comparaison significative. On pose alors : 
•Ef,opt 
En fixant 7/ , on note que Xftmax sera alors fonction de l'amplitude de l'excitation en plus du ratio de 
frequence et du ratio d'amortissement. 
4.2.1 Design de la loi de controle issu du CPOC pour un amortissement semi-actif par 
frottement sec 
Le processus de design du CPOC pour le cas du semi-actif par frottement sec est le meme que pour 
le cas semi-actif visqueux. La loi de controle prend alors une forme tres similaire a la loi de controle de 
FEq. (3.14), qui possede trois « modes » distincts d'operations, soit: 
1. Quand u s'oppose a la vitesse et est inferieur a Ff>max, la force de frottement sec est ajustee pour 
que FfSgn(x) = u ou, sous forme adimensionnelle, x/sgn(x) = xu. On peut voir ce mode, par 
exemple, dans l'intervalle £3 < t < £4 de la Figure 4.5. 
2. Quand u s'oppose a la vitesse, mais que l'effort demande est superieur a ce que Famortisseur 
peut fournir, Famortisseur est sature a sa valeur maximale F^max, ou encore x^max sous forme 
adimensionnelle. L'intervalle t\ < t < £2 de la Figure 4.5 illustre ce mode d'operation. 
3. Lorsque u est dans la meme direction que la vitesse, de sorte qu'il injecterait de l'energie dans le 
systeme, Famortissement est maintenu au minimum, que Fon considerera comme Ff = 0. On peut 
voir ce mode, par exemple, dans l'intervalle £2 < £ < £3 de la Figure 4.5 
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Figure 4.5 Simulation temporelle pour le CPOC appliquee au cas de I'amortisseur par frottement sec 
semi-actif pour r = 1.5 et 7 / = 2. 
La loi de controle peut alors s'exprimer tel que : 
^S \ >£/,max SI XUX ^ U CLTlU, 3-/,max ^ %u 
0 autrement 
(4.13) 
4.2.2 Evaluation numerique du CPOC pour le cas semi-actif par frottement sec 
Cette section a pour but d'evaluer la capacite du CPOC d'augmenter l'energie dissipee par rapport 
au cas passif optimal. Toutefois, on doit se resoudre ici a utiliser seulement une methode numerique 
basee sur l'integration temporelle de F equation du mouvement tel qu'a la section 3.4.3. En effet, il a 
ete impossible d'appliquer la « method of averaging » pour le cas semi-actif par frottement sec tel que 
cela a ete fait pour le cas semi-actif visqueux a la section 3.4.2. Une raison pour laquelle la « method of 
averaging » s'est averee plus facile a appliquer sur le cas semi-actif visqueux que le cas semi-actif par 
frottement sec est le fait que l'amortissement semi-actif visqueux genere une equation du mouvement 
dite « bi-lineaire » [44], ce qui n'est pas le cas pour l'amortissement semi-actif par frottement sec. 
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Figure 4.6 Evaluation de la capacite du CPOC a augmenter I'energie dissipee par cycle par un amor-
tisseur semi-actif par frottement sec : ( o ) Simulation pour ^f = 1, ( o ) Simulation pour jf = 2 
La Figure 4.6 presente les resultats de la simulation pour revaluation du CPOC semi-actif par frottement 
sec. On remarque que le controle issu du CPOC permet d'augmenter I'energie dissipee par cycle par 
rapport au cas passif optimal. De plus, quand on augmente la force de frottement maximale que peut 
generer l'amortisseur semi-actif, en passant de 7y = 1 a 7^ - = 2, on augmente encore I'energie dissipee 
par cycle. Finalement, ces resultats sont coherents avec ceux de la section 3.4.3, portant sur l'application 
du CPOC pour le cas semi-actif visqueux. 
4.3 Application du ICPOC a un amortissement de Coulomb semi-actif 
La methode du ICPOC, telle que presentee a la section 3.5 pour le cas semi-actif visqueux, est 
basee sur un algorithme utilisant le resultat approximatif du CPOC (de par la « method of averaging ») 
pour trouver une nouvelle commande, xu, qui permet dissiper plus d'energie que la commande issue 
du cas actif optimal, xu, tout en utilisant la loi du controle issue du CPOC. Or pour le cas semi-actif 
par frottement sec, il a ete impossible de developper une solution approximative du CPOC. On propose 
alors dans cette section de faire une carte de I'energie dissipee par cycle en fonction de la partie reelle et 
imaginaire de la commande xu, a l'aide de la methode basee sur l'integration temporelle de l'equation du 
mouvement de la section 3.4.3. Ceci afin de determiner si il peut y avoir avantage de varier l'amplitude 
et la phase de xu par rapport a xu, tout en utilisant la loi de controle de l'Eq. (4.13). 
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Figure 4.7 Carte de courbes de niveau pour I'energie dissipee par cycle normalisee enfonction de la 
partie reelle et imaginaire de xu pour r = 0.9 et 7 / — 2. 
Le resultat de la simulation, procurant une carte de courbes de niveau pour I'energie dissipee par cycle 
normalisee en fonction de la partie reelle et imaginaire de xu, est presente a la Figure 4.7. On remarque 
alors que la commande donnee par le cas actif optimal, xu, ne donne pas necessairement la commande 
optimale pour le cas semi-actif par frottement sec. En effet, le point donne par xu ne se situe par sur un 
maximum de I'energie dissipee dans le plan. On peut alors conclure que la methode du ICPOC, ou Ton 
tente de trouver une nouvelle commande xu qui augmente la dissipation d'energie par rapport a xu, est 
applicable pour le cas de 1'amortisseur semi-actif par frottement sec, mais que Ton doit se baser sur la 
simulation numerique plutot que sur une solution approchee pour determiner xu. 
Certains efforts ont ete deployes afin de batir la simulation numerique permettant d'obtenir I'energie 
dissipee en fonction de la frequence d'excitation pour le ICPOC mais le manque de temps et la necessite 
de passer a 1'experimentation ont limite les developpements. 
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Chapitre 5 
Etude experimentale sur la modelisation 
du frottement et la dissipation d'energie 
par frottement 
Le but de la demarche experimentale presentee dans ce chapitre est de valider les resultats theo-
riques ainsi que les resultats de simulations obtenus jusqu'a present. La section 5.1 de ce chapitre se 
concentre tout d'abord a presenter le montage experimental, les correctifs apportes ainsi que les para-
metres identifies pour les modeles proposes pour le dispositif de P. Buaka. Par la suite, la section 5.2 
traite de l'identification et de la validation des parametres du modele de LuGre. La section 5.3 presente 
les resultats par rapport a la dissipation d'energie passive et semi-active, la section 5.4 presente les lignes 
directrices pour la fabrication d'un nouveau dispositif et finalement, la section 5.5 propose un sommaire 
de l'etude experimentale 
5.1 Montage experimental: description, correctifs apportes et identifica-
tion des parametres 
Pour le volet experimental de ce projet, le dispositif de P. Buaka est utilise. Ccttc section a done tout 
d'abord pour but de : 
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Figure 5.1 Vue eclatee et photo du dispositif de P. Buaka 
1. Presenter le dispositif ainsi que Fensemble de l'equipement utilise; 
2. Discuter brievement des difficulty's majeures rencontrees; 
3. Identifier les parametres des modeles dynamiques utilises. 
5.1.1 Description du montage experimental 
Une vue explosee du dispositif concu par P. Buaka ainsi qu'une photo du montage experimental sont 
illustres aux Figures 5.1 et 5.2. Le fonctionnement du dispositif est relativement simple. Deux garnitures 
de frottement (1) sont poussees sur une masse mobile (2) qui est suspendue au bati a l'aide de deux la-
melles flexibles (3). Une force de precharge, necessaire pour initier le contact des garnitures de frottement 
et de la masse, est appliquee a l'aide d'un etau. Une fois le contact initie, la force de frottement sec peut 
etre variee en temps reel a l'aide d'empilements piezoelectriques (4). II est a noter que pour ce projet, de 
nouvelles lamelles ont ete concues. Le processus de design de ces lamelles est presente a l'Annexe A. 
La force externe est appliquee a l'aide d'un pot vibrant electrodynamique. Deux pots vibrants differents 
ont ete utilises pour le projet soit un pot Modal 50A de MB Dynamics en combinaison avec l'amplifi-
cateur SS250VCF de la meme compagnie et un pot Bruel et Kjaer (ou « BK ») 4809 en combinaison 
avec l'amplificateurB/r 2706. La force transmise au dispositif et 1'acceleration de la masse mobile sont 
mesurees a l'aide d'une tete d'impedance 288D01 de PCB Piezotronics. Les fonctions de reponse en fre-
quences (FRFs) qui seront presentees dans ce chapitre ont ete obtenues a l'aide de l'analyseur bi-canaux 
HP 35665a. L'acquisition des signaux et la commande du dispositif en temps reel ont ete realisees a 
l'aide d'un systeme dSPACE disponible au laboratoire du GAUS. Le schema des composantes du mon-
tage experimental est presente a la Figure 5.3. A noter que pour ce montage, aucun filtre anti-repliement 
n'a ete utilise. Ceci se Justine par le fait que la frequence d'echantillonnage etait de l'ordre de 100 fois 
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Figure 5.2 Montage experimental 
plus elevee que la frequence de l'excitation harmonique du systeme, ce qui permettait de negliger les 
erreurs dues au repliement. Ceci a alors permis d'eviter les erreurs en phase et en amplitude introduites 
par un filtre anti-repliement. Une photo du montage experimental utilisant le pot Modal 50A est presentee 
a la Figure 5.2. 
5.1.2 Correctifs apportes au systeme 
Cette section presente les ajustements apportes au montage de P. Buaka de meme que certaines 
difficultes rencontrees dans le cadre du projet. Dans l'optique oil un autre dispositif pourrait etre concu, 
cette section s'avere tres importante. II est a noter qu'une section entiere, voir la section 5.4, est aussi 
dediee a donner des conseils par rapport a la conception d'un nouveau dispositif. 
Excitation harmonique d'un systeme non-lineaire 
En situation pratique, l'excitation harmonique de systemes lineaires est, en principe, facilement rea-
lisable a l'aide d'un pot vibrant electrodynamique. En effet, l'utilisateur a le choix de placer le pot en 
configuration fixe ou suspendue et de le commander en tension ou en courant et il sera toujours possible 
d'obtenir un signal harmonique au capteur de force liant le pot a la structure. Or, dans le cadre de ce 
projet, il a rapidement ete observe que l'excitation harmonique de systemes non-lineaires a l'aide d'un 
pot vibrant est loin d'etre aussi triviale que pour le cas des systemes lineaires. L'analyse entourant cet 
aspect est presentee a l'Annexe B. Celle-ci propose une solution ou Ton obtient un systeme a un DDL 
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Figure 5.3 Schema des composantes du montage experimental 
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sous excitation harmonique amorti par une force de frottement en utilisant une mesure de la force d'exci-
tation a partir du courant circulant dans le pot, controle en mode courant, et en considerant les parametres 
combines du pot et du dispositif dans la dynamique du systeme. 
Mesure de la force de frottement 
La conception du dispositif impose que la force de frottement soit mesuree de facon indirecte, et ce, 
a partir de l'equation du mouvement du systeme (voir Eq. 4.1), de telle sorte que Ton obtient: 
Ff = -kx ex -*- PT 11 tJL (5.1) 
On doit alors determiner la vitesse et la position a partir de l'integration de la mesure d'acceleration. A 
l'Annexe A.5 de sa these, P. Buaka presente le nitre passe-haut utilise pour la synthese en temps reel 
des signaux de vitesse et de position. II y est propose de mettre en serie ce filtre et un integrateur afin 
d'eliminer la composante DC du signal d'acceleration et d'ainsi eviter une derive des signaux integres. 
Or, un tel filtre va introduire un retard en phase et une attenuation de l'amplitude des signaux de vitesse 
et de position qui vont necessairement introduire une erreur sur l'estimation temps reel de la force de 
frottement. L'analyse presentee a l'Annexe C demontre que l'influence du filtre n'est pas negligeable 
La solution proposee dans le cadre de ce projet prend avantage du fait que la reponse du systeme est 
periodique. A partir de ce constat, on integre les signaux hors ligne dans le domaine frequentiel plutot 
que de le faire en temps reel. La procedure est simple : 
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1. Transformer le signal dans le domaine frequentiel a l'aide de la transformee de Fourier rapide 
(FFT); 
2. Enlever les bandes non-desirees (ex. : la bande DC); 
3. Multiplier le spectre par l/jco; 
4. Reconstruire le signal integre a l'aide la transformee de Fourier rapide inverse (IFFT). 
Lorsque possible, la mesure de la force de frottement est done faite hors ligne. 
Mesure de la force normale 
Dans son travail, P. Buaka considere que la force mesuree a l'aide des cellules de charge position-
nees entre les empilements piezoelectriques et l'etau constitue une mesure de la force normale. Or, une 
precharge est necessaire pour initier le contact des garnitures avec la masse mobile. Ceci illustre que la 
force appliquee au niveau des empilements sert a 1) deformer les lames qui soutiennent les garnitures 
et a 2) creer une force normale a 1'interface. Pour reellement faire une mesure de la force normale, il 
faudrait alors deduire la force qui est utilisee pour deformer les lames de la force mesuree a la cellule, ce 
qui, a priori, serait tres difficile a accomplir. Pour cette raison, on ne pretendra pas mesurer la force 
normale dans cette etude experimentale et les parametres de frottement seront normalises par rapport 
a Fc (Fc = 1) de sorte que la force normale, FN, sera un parametre a determiner. 
5.1.3 Identification des parametres dynamiques du dispositif et des pots vibrants utilises 
On s'interesse ici a faire 1'identification des parametres de masse, de raideur et d'amortissement de 
trois systemes a un DDL considered, soit: 
1. Le dispositif seul; 
2. Le dispositif combine au pot Modal 50A ; 
3. Le dispositif combine au pot BK 4809. 
Les parametres du dispositif seul seront utilises pour faire une mesure de la force de frottement a partir de 
la mesure de la force transmise au dispositif provenant de la tete d'impedance. Les parametres du systeme 
dispositif et pot, en plus de permettre aussi une mesure de la force de frottement, permettront de verifier 
les resultats theoriques precedemment obtenus pour le systeme a un DDL amorti par frottement sec. 
L'Annexe B explique pourquoi Ton doit prendre en compte les parametres dynamique des pots utilises. 
La procedure utilisee pour l'identification consiste a tout d'abord obtenir une FRF a l'aide de l'analyseur 
bi-canaux HP 35665a. L'excitation en bruit blanc est utilisee et un moyennage de 10 mesures est demande 
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Figure 5.4 FRF A(OJ)/F(OJ) experimentale et identifiee pour le dispositif seul 
afin d'avoir une mesure de coherence. Par la suite, une fois le hchier converti en format lisible par Matlab, 
1'identification du systeme est realisee a l'aide de la procedure oe disponible dans le System Identification 
Toolbox de Matlab. Les parametres obtenus a l'aide des procedures d'identification sont presentes dans 
le Tableau 5.1. Les Figures 5.4, 5.5 et 5.6 presentent les FRFs obtenues experimentalement ainsi que 
les FRFs correspondantes aux fonctions de transfert identifiees. On remarque alors que pour chacun des 
cas, la concordance est excellente et la coherence des resultats experimentaux est tres pres de un. On 
note seulement une perte de coherence au niveau de la resonance pour la FRF du dispositif seul qui 
est essentiellement due au faible amortissement present dans le systeme. Mentionnons aussi qu'il est 
important de remarquer que le pot Modal 50A possede un taux d'armotissement beaucoup plus faible que 
\e pot BK 4809. 
Tableau 5.1 Resultats de I'identification des parametres des systemes a 1 DDL 
Dispositif 
seul 
Dispositif et 
pot BK 4809 
Dispositif et 
pot Modal 50A 
Masse 
(kg) 
0.1926 
0.2709 
0.4578 
Raideur 
(N/m) 
8258 
17321 
10327 
Amortissement 
(Ns/m) 
0.6919 
40.1 
2.41 
Frequence 
naturelle 
(Hz) 
32.96 
40.24 
23.9 
Taux 
d'amortissement 
(%) 
0.87 
29.27 
1.75 
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Figure 5.5 FRF A{u)/F{uS) experimentale et identifiee pour le systeme dispositif + pot Modal 50A 
3 40 
u 
3 
Experimentale 
Identifiee 
35 40 45 50 
Frequence (Hz) 
20 25 30 35 40 45 50 
Frequence (Hz) 
55 60 65 
55 60 65 
Figure 5.6 FRF A(LV)/F(UJ) experimentale et identifiee pour le systeme dispositif'+ pot BK 4809 
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Analyse de 1'incertitude sur la mesure de la force de frottement 
Afin de donner une idee de l'incertitude sur la mesure de la force de frottement, on fait ici deux 
essais, avec chacun des pots, sans appliquer de force de frottement. La mesure du maximum de la force 
de frottement resultante (qui serait nulle pour une identification et un modele parfaits) delimitera alors 
quelle est l'incertitude maximale de chaque essai. Les parametres des tests effectues sont presentes dans 
le Tableau 5.2. 
Tableau 5.2 Parametres des tests effectues 
Parametres des tests 
avec le pot Modal 50A 
Parametres des tests 
avec le pot BK4809 
Frequence 
d'echantilonnage 
(kHz) 
12 
10 
anti 
Filtre 
-repliement 
(kHz) 
aucun 
aucun 
Frequence 
de l'excitation 
(Hz) 
20 
35 
Amplitude 
de l'excitation 
(TV) 
0.75 
1.75 
Ces parametres de tests seront aussi utilises pour les essais de la section suivante. Selon la Figure 5.7, 
l'incertitude pour le test effectue avec le pot Modal 50A se situe autour de 0.075 N pour une force 
d'excitation de 0.75 N et l'incertitude pour le test effectue avec le pot BK4809 se situe autour de 0.06 N 
pour une force d'excitation de 1.75 N. Ces incertitudes semblent a priori elevees, surtout pour le test avec 
le pot Modal 50A. Mais il faut comprendre ici qu'on se situe dans le pire des cas possibles. II est attendu 
que plus l'amplitude du mouvement va diminuer avec l'ajout d'une force de frottement, plus l'incertitude 
va aussi diminuer. 
Discussion sur les sources d'erreurs 
Incertitude sur ('identification des parametres dynamiques : Une premiere source d'erreur se situe 
au niveau de l'identification des parametres dynamiques du systeme et de la mesure indirecte. Necessai-
rement, une erreur sur 1'evaluation des parametres entraine une erreur sur la mesure indirecte de la force 
de frottement. 
Hypothese d'un amortissement visqueux : L'identification se base sur l'hypothese que l'amortissement 
dans le systeme peut etre represente par un amortissement visqueux. Cette hypothese est tres souvent 
faite pour sa convenance mathematique, mais jusqu'a quel point cette hypothese est applicable ici reste a 
determiner. 
Calibration des capteurs : Les erreurs de calibration sur les capteurs peuvent aussi entrainer une erreur 
sur l'estimation de la force de frottement. Notons que de plus, les signaux de vitesse et de position sont 
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Figure 5.7 Analyse de Vincertitude de la force de frottement pour a) test avec le pot Modal 50A et b) 
test avec le pot BK 4809 
generes a partir du signal d'acceleration et done une erreur de calibration sur l'accelerometre s'avere 
d'autant plus dommageable. 
Retard dans la chaine de mesure : Les tests effectues a l'aide du vibrometre laser a l'Annexe C nous 
amene a penser qu'il y a un leger retard dans la chaine de mesure. 
Non-linearites : Les non-linearites du systeme, tel que par exemple un comportement non-lineaire des 
lamelles, peuvent aussi venir fausser les mesures. 
Finalement, il faut mentionner qu'une bien meilleure estimation de la force de frottement pourrait etre 
obtenue en utilisant une mesure directe avec une cellule de charge, ce qui est toutefois incompatible 
avec le design du dispositif. Notons que l'ajout d'un capteur de position pourrait aussi aider a diminuer 
1'incertitude et permettrait de plus une estimation temps reel de la force de frottement. 
5.2 Identification et validation des parametres du modele de LuGre 
Dans cette section, on tente d'identifier les parametres du modele de frottement de LuGre et de les 
valider a l'aide de simulations numeriques. Ces parametres peuvent etre separes en 2 types. Soit: 
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1. Les parametres dynamiques : <J$ et o\; 
2. Les parametres statiques : Fc, Fs, vs et o"2. 
A ce stade, il est aussi utile de se rappeler les points suivants : 
1. On utilise le courant du pot pour mesurer la force d'excitation et la dynamique consideree inclut 
les parametres du pot et du dispositif combines (voir Annexe B); 
2. La mesure de la force de frottement se fait hors ligne (voir Annexe C); 
3. La force normale ne pouvant etre mesuree, on se resout a faire l'identification du parametre F/v, 
qui est alors un simple coefficient. La correspondance entre FN et la force normale reelle est 
impossible a determiner. 
5.2.1 Identification des parametres dynamiques du modele de frottement de LuGre 
La difficulte entourant 1'estimation des parametres dynamiques (CTO et <j\) du modele de LuGre pro-
vient du fait que l'etat interne associe au frottement, soit z, n'est pas directement mesurable. Une methode 
que Ton retrouve communement dans la litterature est alors d'utiliser une identification dans le domaine 
frequentiel [58] avec l'interface de frottement considere comme etant en regime de pre-glissement. De 
cette facon, on peut considerer que l'interface de frottement se comporte essentiellement comme une 
simple raideur avec un amortissement visqueux. L'equation du mouvement du systeme en regime de pre-
glissement peut s'ecrire a partir de l'equation du mouvement du systeme (voir Eq. (4.1)) et des equations 
du modele de LuGre (voir Eqs. (2.4), (2.5) et (2.6)), en considerant z — x, soit: 
Fex = mx+ (c + Fpf (<TI + a2)) x+ (k + FNa0) x (5.2) 
Pour simplification, on considere les parametres <JQ, et o\ normalises par rapport a la force normale tel 
que <TO = -Pjvcro, <?\ = Ffqa\ et b<i = F^cri- De sorte que Ton reecrit : 
Fex = rnx + (c + (Ti + fa) x + (k + fa) x (5.3) 
La fonction de reponse en frequence du systeme peut alors s'ecrire : 
M = I (5.4) 
Fex (ju) -muj2 + (c + <7i + fa) JUJ + {k + fa) 
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Dans son travail, P.Buaka pose ensuite que le coefficient visqueux est negligeable devant ramortissement 
des brins tel que &2 *C <7\. Tel que Ton obtient: 
AM = l— (5.5) 
Fex (jw) -mu2 + (c + <Ji)ju + (k + a0) 
II suffit alors de lancer une procedure d'identification et ainsi determiner les parametres du systeme a un 
DDL. 
Resultats experimentaux 
Les resultats qui sont presentes ici ont ete obtenus a partir du montage incorporant le pot BK 4809. 
A priori, les parametres du modele de frottement devraient etre independants du pot utilise et c'est pour 
cette raison que les resultats sont inclus dans cette section. Afin d'obtenir une fonction de transfert de 
l'interface de frottement en regime de pre-glissement, la procedure suivante a ete utilisee : 
1. Appliquer une force en sinus de 1.75 iV a 35 Hz ; 
2. Ajuster la force normale pour que le systeme soit a la limite du collage; 
3. Enlever la force d'excitation; 
4. Utiliser l'analyseur bi-canaux HP35665a pour generer une fonction de reponse en frequence a 
partir d'une commande de force en bruit blanc de 0.035 Nrms; 
5. Faire 1'identification du systeme a partir de la FRF de l'acceleration sur la force au capteur en 
imposant une valeur de masse telle que celle ayant ete identifiee pour le dispositif; 
6. Deduire les valeurs des parametres dynamiques du modele de frottement de LuGre selon l'Eq. 
(5.5). 
La FRF obtenue pour l'interface de frottement en regime de pre-glissement avec l'identification cor-
respondante ainsi que la FRF pour le cas sans frottement sont presentees a la Figure 5.8. On remarque 
clairement que lorsque le frottement est applique, une resonance apparait pres de 1200 Hz. On consi-
dere alors que cette resonance est due aux brins et l'identification des parametres amene aux valeurs de 
raideur et d'amortissement du Tableau 5.3. Mentionnons qu'il faut comprendre que 1'identification a ete 
faite sans connaitre directcment la force normale appliqucc a l'interface, les parametres de raideur et 
d'amortissement non-normalises ne sont done pas connus pour l'instant. 
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Figure 5.8 FRF A(u))/F(to) experimentale et identifiee pour I 'interface de frottement collee et FRF 
A{OJ)/F(<JJ) sans frottement 
Tableau 5.3 Resultats de Videntification des parametres dynamiques du modele de LuGre 
(TO 0~\ 
(N/m) (Ns/m) 
1.0106 x lO 7 134.41 
5.2.2 Identification des parametres statiques du modele de frottement de LuGre 
Typiquement, les parametres statiques du modele de frottement de LuGre sont obtenus en effectuant 
des mesures de la force de frottement a vitesse constante [28], Ceci s'explique par le fait que pour une 
vitesse constante, et done une variation de la deflexion des brins nulle, on obtient une valeur de deflexion 
des brins constante, tel que : 
dz ig(£) , s ,.s 
— « 0 => z = —-rr- = g(x)sgn(x) 
at \x\ 
(5.6) 
68 
Initialisation des 
parametres du 
systeme 
Generer des 
donnees via 
Simulinkavecles 
parametres vrais ,r" 
On •< oublie >• les parametres du 
Donner les 
estimes initiaux 
et les plages de 
recherche 
.1 ' 
modele de (rottement ici 
Generer des 
donnees via 
Simulinkavecles 
parametres estimes 
Calculdu critere 
scalaire 
d'optimisation 
fmincon genere de 
nouveaux estimes 
^s^fmincon 
\satisfait? 
N O 
Figure 5.9 Algorithme d'identification des parametres statiques du modele de LuGre 
La force de frottement generee selon le modele de LuGre se reduit alors a 
•N Fc + (Fs - Fc) exp - sgn ( i ) + cr22 (5.7) 
Done, les mesures des forces de frottement pour differentes valeurs de vitesse permettront d'estimer 
les parametres de la fonction algebrique reliant la force de frottement a la vitesse de l'Eq. (5.7). Ceci 
est generalement fait a l'aide d'un algorithme de regression par les moindres carres tel que la fonction 
Isqcurvefit de Matlab. 
II faut se rappeler que le modele de LuGre a d'abord ete developpe pour la compensation du frottement 
dans les systemes de positionnement de precision. Or, pour ce type de systeme, il est en principe facile 
de faire des mesures a vitesse constante puisque ce sont le plus souvent des systemes rotatifs. Pour le 
dispositif presente ici, il est pratiquement impossible de faire des mesures a vitesse constante etant donne 
la nature rectiligne du systeme et sa course limitee ( « 2mm). Ceci a ete tente par P. Buaka et les resultats 
sont tres peu concluants. 
Pour ce travail, il fallait alors developper une autre methode permettant de determiner les parametres 
statiques du modele de frottement de LuGre. On a alors eu recours a une fonction d'optimisation du 
Optimisation Toolbox de Matlab, et plus particulierement la fonction fmincon. Cette derniere permet 
de trouver un minimum, selon un critere scalaire, d'une fonction non-lineaire de plusieurs variables 
sous contraintes. L'idee derriere l'algorithme de recherche est presentee a la Figure 5.9 pour le cas ou 
les donnees de la force de frottement proviennent de simulation. Le critere choisi pour Falgorithme 
d'optimisation est la somme des erreurs sur la force de frottement au carre sur un cycle tel que : 
i=l 
(5.8) 
Ou ./V represente le nombre d'echantillons par cycle et i represente l'indice d'un echantillon. 
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Figure 5.10 Simulation de Videntification des parametres statiques du modele de LuGre par un algo-
rithme d'optimisation 
En considerant que Ton connait deja les parametres dynamiques provenant d'une identification dans le 
domaine frequentiel, on tente ici d'identifier seulement les 4 parametres statiques du modele soit F/v, Fs, 
(72 et vs. Les resultats obtenus pour une simulation typique sont presentes a la Figure 5.10. Clairement, 
on voit que l'algorithme converge vers les vrais parametres. 
Pour finir, on convient ici qu'une etude plus approfondie de la convergence de Falgorithme pourrait etre 
utile mais que ceci depasse le cadre de ce projet. 
Resultats experimentaux 
Appliquee a un resultat experimental, la premiere etape de la methode d'identification des parametres 
statiques consiste a fournir un estime initial des parametres a identifier base sur l'inspection visuelle 
en regime permanent du systeme. Par la suite on lance l'algorithme d'identification tel que presente 
precedemment. On note ici que la force de serrage appliquee par l'etau est la meme que celle utilisee 
pour 1'identification des parametres dynamiques, les tests ayant ete effectues de fagon successive. De 
cette maniere, une fois la force normale identified, on peut retrouver les parametres dynamiques vrais. La 
convergence de l'algorithme d'identification des parametres statiques experimentaux est presentee a la 
Figure 5.11 et l'ensemble des parametres du modele de frottement de LuGre identifies est presente dans 
le Tableau 5.4. 
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Figure 5.11 Resultat experimental de I 'identification des parametres statiques du modele de LuGre par 
un algorithme d'optimisation 
5.2.3 Validation des parametres identifies du modele de LuGre 
A la Figure 5.12, on compare les traces temporelles d'acceleration et de force de frottement pro-
venant de l'essai experimental a celles provenant de la simulation selon les parametres identifies. La 
correspondance est excellente. On peut aussi remarquer des oscillations correspondantes au moment oil 
la masse semble « coller » dans la trace d'acceleration. II a ete demontre que de telles oscillations, appe-
lees « stick slip transition oscillations », sont essentiellement dues a la raideur du contact [59] et done, 
pour le modele de frottement de LuGre, a la raideur des « brins », <JQ. On peut done conclure que I d e n -
tification de la raideur des brins est correcte puisque le phenomene d'oscillations peut etre reproduit avec 
la simulation. 
Tableau 5.4 Resultats de Videntification des parametres du modele de LuGre 
Fc 
1 
Fs 
1.2312 
Vs 
( m / s ) 
0.0224 
00 
0/nO 
8.5247 x 106 
( s /m) 
101.28 
CT2 
( s / m ) 
0.001 
De toute evidence, les parametres du modele de frottement de LuGre identifies semblent valides pour 
la trace d'acceleration et de force de frottement consideree precedemment. On peut done dire que pour 
une force normale relativement grande sur le montage utilisant le pot BK 4809, le modele donne une 
excellente estimation de la force de frottement. Mais est-ce que ces parametres pourront aussi bien re-
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Figure 5.12 Traces temporelles de Vacceleration et de la force de frottement issues de I'essai experi-
mental et de la simulation - pot BK 4809 et force normale elevee (FM = 1.2974iV) 
produire le phenomene de frottement lorsque la force normale va varier ou lorsque Ton utilisera le pot 
Modal 50A ? Pour repondre a cette question, on presente alors trois autres cas de figure et les courbes 
correspondantes obtenues par simulation. La Figure 5.13 presente le resultat pour le montage avec le pot 
BK 4809 et une force normale relativement faible, la Figure 5.14 presente le resultat pour le montage 
avec le pot Modal 50A et une force normale relativement forte et la Figure 5.15 presente le resultat pour 
le montage avec le pot Modal 50A une force normale relativement faible. 
A partir de ces Figures, on peut conclure que les parametres du modele de LuGre identifies sont capables 
de reproduire adequatement le phenomene de frottement pour de petits deplacements. En effet, comme 
pour le montage avec le pot BK 4809, les oscillations correspondantes au moment ou la masse semble 
« coller » sont reproduites pour le montage avec le pot Modal 50A. Pour ce qui est des grands deplace-
ments, on remarque que le modele de LuGre ne reproduit pas aussi bien la force de frottement mesuree. 
Selon l'analyse de l'incertitude de la section 5.1.3, on est porte a penser que la mesure de la force de 
frottement est plus incertaine pour de grands deplacements. Done, on croit ici que le fait que le modele 
de frottement ne puisse reproduire adequatement la mesure provient plus de l'incertitude sur la mesure 
que de l'incapacite du modele lui-meme. On remarque encore une fois ici qu'une mesure directe de la 
force de frottement aurait ete tres utile. 
72 
s 
o 
o 
< 
a 
B 
0) 
•a 
£ 
Experimental Simulation 
0.03 
Temps (s) 
0.03 
Temps(s) 
Figure 5.13 Traces temporelles de Vacceleration et de la force de frottement issues de Vessai experi-
mental et de la simulation - pot BK 4809 et force normale faible (F^ = 0.25N) 
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Figure 5.14 Traces temporelles de Tacceleration et de la force de frottement issues de Vessai experi-
mental et de la simulation - pot MB Modal 50A et force normale elevee (FN = 0.51N) 
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Figure 5.15 Traces temporelles de Vacceleration et de la force de frottement issues de I'essai experi-
mental et de la simulation - pot MB Modal 50A et force normale faible (FN — 0.09iV) 
5.3 Analyse de la capacite de dissipation d'energie du dispositif 
Cette section traite de la capacite du dispositif a dissiper de l'energie a partir d'une force excitatrice 
de type harmonique. On y traite tout d'abord le cas passif, c'est-a-dire ou la force de frottement reste 
constante sur un cycle, et ensuite le cas semi-actif ou Ton tente de varier la force de frottement en 
temps reel. II est a noter que le but de cette section n'etait pas de caracteriser en detail le dispositif pour 
differentes frequences avec differentes forces d'excitation, tel que l'a deja fait P. Buaka. Le but etait 
plutot de confronter des resultats experimentaux a des simulations numeriques, ce qui n'avait pas encore 
ete fait. 
5.3.1 Amortissement passif 
Le protocole experimental ayant permis d'obtenir les resultats presentes dans cette section est le 
suivant: 
1. Appliquer une excitation harmonique a une frequence et une amplitude fixees; 
2. Appliquer -200V aux empilements piezoelectriques; 
3. Augmenter la precharge jusqu'a ce que Ton puisse voir l'effet du frottement sur la trace d'accele-
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ration sur 1'oscilloscope; 
4. Faire varier la tension d'alimentation aux empilements piezoelectriques entre -200V et 200V par 
pas de 10V en prenant une acquisition a chaque pas. 
Ceci peut se faire manuellement ou encore l'acquisition peut etre automatisee a l'aide de la librairie 
mlib de Matlab. On presente ici separement les resultats concernant les deux essais effectues selon les 
parametres du Tableau 5.2. 
Resultats avec l'essai utilisant le pot Modal 50A 
La Figure 5.16 presente quatre courbes typiques de la trace de la force de frottement en fonction 
de la vitesse obtenues par le balayage de la tension d'alimentation aux empilements piezoelectriques. 
Le dispositif fonctionne selon le comportement anticipe oil la force de frottement augmente avec la 
tension appliquee aux empilements. On remarque aussi que les traces de frottement semblent vouloir se 
stabiliser a une valeur constante a mesure que la vitesse augmente, ce qui se rapproche du comportement 
de Coulomb. Notons toutefois que la relation entre la tension et la force de frottement ne semble pas 
etre lineaire. En effet, pour de basses tensions (< 1001O, la force de frottement augmente tres lentement 
tandis qu'elle augmente tres rapidement par la suite. 
La Figure 5.17 presente quant a elle l'energie dissipee en fonction de la tension aux empilements pie-
zoelectriques. On remarque alors que l'energie dissipee a l'optimal pour le cas experimental est environ 
64% de ce que le resultat theorique selon le modele de Coulomb de la section 4.1 present. Le Tableau 5.5 
permet de comparer les resultats obtenus au niveau de l'energie dissipee a l'optimal. On pourrait alors se 
demander si cette difference peut etre expliquee par le modele de LuGre. La Figure 5.18 presente done le 
resultat de la simulation ou Ton tente de reproduire au mieux le phenomene de frottement experimental 
a l'optimal avec le modele de frottement de LuGre. Le resultat montre bien que le modele de LuGre est 
capable de reproduire la force de frottement adequatement, mais qu'un autre phenomene fait que F am-
plitude de 1'acceleration est bien moindre que prevu. L'explication peut se retrouver dans les oscillations 
autour de 1000 Hz que Ton remarque sur la trace d'acceleration de la Figure 5.18. En effet, ces oscil-
lations dissipent de l'energie qui n'est pas prise en compte dans le modele theorique. Ces oscillations 
sont essentiellement dues a des modes d'ordre superieur qui apparaissent lorsque Ton attache le pot au 
dispositif. Une discussion a ce sujet est releguee a la section 5.3.2, portant sur le controle semi-actif. 
Resultats avec l'essai utilisant le pot BK 4809 
La Figure 5.19 presente quatre courbes typiques de la trace de la force de frottement en fonction 
de la vitesse obtenues par le balayage de la tension d'alimentation aux empilements piezoelectriques. 
D'entree de jeu, on remarque que les courbes sont beaucoup moins « belles » que celles obtenues avec le 
pot Modal 50A. En effet, les traces de la force de frottement ne semblent pas vouloir se stabiliser vers un 
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Figure 5.16 Force de frottement en fonction de la vitesse pour I'essai avec le pot MB Modal 50A 
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Figure 5.17 Energie dissipee en fonction de la tension aux empilements piezoelectriques pour I'essai 
avec le pot MB Modal 50A 
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Tableau 5.5 Energie dissipee theorique, experimental et simulee pour I'essai avec le pot MB Modal 
50A 
Energie dissipee 
(x lCr4J) 
Optimal theorique 
selon Coulomb 
Experimental 
Simulation a 
1'optima] avec LuGre 
2.8762 
1.8392 
2.6932 
comportement de type Coulomb lorsque la vitesse augmente. De plus, toutes les courbes semblent etre 
legerement inclinees dans le sens antihoraire. Ces erreurs peuvent etre dues a plusieurs facteurs tel que 
cela a ete discute a la section 5.1.3. Encore une fois, une mesure directe la force de frottement aurait ete 
d'une grande utilite. Plusieurs modifications ont ete tentees pour ameliorer la qualite des resultats, mais 
sans succes. 
Tel que pour I'essai avec le pot Modal 50A, on remarque que le dispositif fonctionne selon le compor-
tement anticipe, ou la force de frottement augmente avec la tension appliquee aux empilements. Encore 
une fois, cette relation ne semble pas etre lineaire puisque pour de basses tensions (< 100F), la force de 
frottement augmente tres lentement tandis qu'elle augmente tres rapidement par la suite. 
La Figure 5.20 presente l'energie dissipee en fonction de la tension aux empilements piezoelectriques. 
Cette fois-ci, l'energie dissipee theorique a l'optimal predite avec le modele de Coulomb, a la section 4.1, 
est tres pres du resultat experimental. En effet, l'ecart entre les resultats est de l'ordre de moins de 1%. Le 
Tableau 5.6 resume les resultats obtenus au niveau de l'energie dissipee a l'optimal. Pour ce qui est de la 
simulation a l'optimal avec le modele de LuGre de la Figure 5.21, on remarque que le modele est capable 
de reproduire le phenomene de frottement d'une facon tres convaincante et que 1'acceleration anticipee 
est tres pres de l'experimental. En regardant attentivement la trace d'acceleration de la Figure 5.21, on 
remarque aussi que les oscillations hautes frequences, presentes pour I'essai avec le pot Modal 50A a 
la Figure 5.18, ont disparu avec le pot BK 4809. Ce qui supporte l'explication avancee precedemment 
pour les resultats obtenus avec le pot Modal 50A. C'est-a-dire que, puisque maintenant seul le frottement 
dissipe de l'energie, il est normal que Ton soit plus pres du resultat theorique. 
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-0.04 -0.03 -0.02 -0.01 0 0.01 0.02 0.03 0.04 
Vitesse (m/s) 
Figure 5.19 Force de frottement en fonction de la vitesse pour Vessai avec le pot BK 4809 
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Figure 5.21 Simulation a l'optimal avec le modele de LuGre pour I'essai avec le pot BK 4809 
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Tableau 5.6 Energie dissipee theorique, experimentale et simulee pour I'essai avec le pot BK4809 
Energie dissipee 
(x 10"4J) 
Optimal theorique 
selon Coulomb 
Experimental 
Simulation a 
F optimal avec LuGre 
3.1703 
3.1747 
3.1026 
5.3.2 Amortissement semi-actif 
Cette section a pour but d'evaluer la capacite du dispositif a augmenter la dissipation d'energie, par 
rapport au cas passif optimal, lorsque Ton controle la force normale a l'interface de frottement en temps 
reel. On tentera d'utiliser la technique du ICPOC appliquee a l'amortisseur semi-actif par frottement sec 
tel que presente a la section 4.3. On se concentrera essentiellement a tenter de faire une carte de l'energie 
dissipee en fonction de la partie reelle et imaginaire de la commande u (ou xu en adimensionnel) de 
la logique du CPOC pour le frottement sec semi-actif tel que presente par l'Eq. (4.13). Ceci afin de 
demontrer que le CPOC permet d'augmenter l'energie dissipee par rapport au cas passif optimal et que 
le ICPOC permet de faire un second gain par rapport au CPOC. 
Resultats avec I'essai utilisant le pot MB Modal 50A 
La premiere etape avant toute chose est de simplement verifier la reaction du dispositif lorsque Ton 
varie la force normale d'une facon periodique. Pour ce faire, un controle ON/OFF en boucle ouverte 
a ete applique au dispositif et les resultats sont montres a la Figure 5.22. On peut clairement voir que 
le controle periodique de la force de frottement excite des modes d'ordre superieur et rend le controle 
impossible a realiser. Ce sont en fait les memes modes qui faussaient les mesures pour 1'amortissement 
passif de la section 5.3.1 pour le pot Modal 50A. Afin de determiner d'ou provenaient exactement ces 
modes, des essais en frequence ont ete realises. II a alors ete observe que des modes autour de 1000Hz 
etaient presents sur la FRF de 1'acceleration sur la force mesuree selon le courant (voir Figure 5.23) 
lorsque lc pot 6tait attache" au dispositif. Or, ceux-ci 6taient absents de la FRF de l'acceleration sur la 
force mesuree au capteur et de la FRF de l'acceleration sur la force mesuree selon le courant lorsque 
le pot n'etait pas attache. On peut done deduire que les modes observes proviennent d'une dynamique 
qui est creee lorsque le pot est attache au dispositif. II peut y avoir multiples raisons pour lesquelles ce 
phenomene se produit. Essentiellement, on avance ici deux raisons qui pourraient etre les plus probables. 
Soit que : 
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Figure 5.22 Essai preliminaire pour le controle semi-actif sur le dispositif avec le pot MB Modal 50A 
1. Le probleme d'alignement du pot avec le dispositif est trop important; 
2. Le probleme d'alignement du mandrin du pot avec l'axe de l'armature est trop important. Ceci est 
du au fait que les filets sur l'armature etaient abimes. 
En somme, pour vraiment pouvoir faire des tests avec le montage incluant le pot Modal 50A, il aurait 
fallu faire une remise a neuf du pot et developper un systeme pour faire un alignement fin du dispositif 
et du pot. Ceci etant hors des objectifs de ce projet, les tests en semi-actif avec le pot Modal 50A ont ete 
abandonnes. 
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Figure 5.23 FRF A(ui)/F(ui) du systeme dispositif + pot MB Modal 50A illustrant la presence de mode 
autour de 1 kHz 
Resultats avec l'essai utilisant le pot BK 4809 
Encore une fois, avant d'aller plus loin dans les tests avec le pot Bk 4809, un premier essai a ete 
realise avec un controle ON/OFF en boucle ouverte. Le resultat de l'essai preliminaire est prdsente a la 
Figure 5.24. Cette derniere porte a croire que, a priori, il sera possible de faire une carte de l'energie 
dissipee en fonction de la partie reelle et imaginaire de la commande avec le montage incluant le pot BK 
4809. Toutefois, de nombreux essais ont ete realises et aucun n'a pu permettre d'arriver pres du resultat 
predit par la simulation ou meme de demontrer une tendance quelconque. En fait, cette difficulte etait, en 
quelque sorte, attendue puisque le montage experimental possede bon nombre de problemes qui etaient 
difficiles, voire impossibles, a resoudre. Tout d'abord, la raison majeure pour laquelle les tests ont ete 
arretes est qu'il est arrive a deux reprises qu'un empilement se depolarise lors des tests. Ce phenomene 
ne semblait pas etre nouveau puisque, dans la boite contenant les empilements utilises pour ce projet au 
labo du GAUS, il y avait deja 2 des 8 empilements qui etaient depolarises. Mais, au-dela de la fragilite 
des empilements, d'autres facteurs rendaient tres difficile, voire impossible, le controle semi-actif, soit: 
1. Le controle semi-actif necessite une mesure de la vitesse. Or, une mesure directe de la vitesse 
n'etait pas disponible et done le controle utilisait la version filtree et integree a partir du signal 
d'acceleration. Celle-ci etait biaisee par le filtrage tel qu'explique a l'Annexe C; 
2. Le frottement possede une dynamique par rapport a la force normale. On fait habituellement l'hy-
pofhese que cette dynamique est tres rapide et done negligeable [4] mais est-ce que cette hypothese 
est toujours valide considerant les frequences auxquelles les tests ont ete effectues ?; 
'S 
40 
20 
o U 
0.5 
82 
0.05 
u 200 
£ >. 0 
6 "-' 
u
 -200 
0 
0.02 0.03 
Temps (s) 
0.02 0.03 
Temps(s) 
0.01 0.02 0.03 
Temps(s) 
0.04 
_ p i n p i p 
0.04 0.05 
Figure 5.24 Eraai preliminaire pour le controle semi-actif sur le dispositif avec le pot BK 4809 
3. Les problemes d'alignement du dipositif peuvent encore entrer en jeu ; 
4. Le fait que la force normale ne soit pas egale sur chaque interface peut aussi poser probleme ; 
5. Le seul mode disponible sur ramplificateur etait le mode tension. On ne peut done pas obtenir une 
force sinusoi'dale constante sur toute la carte; 
6. II y avait beaucoup trop d'amortissement dans le pot BK 4809 pour faire un gain notable sur la 
dissipation d'energie semi-active par rapport a la dissipation passive; 
7. La relation entre la tension de commande aux empilements piezoelectriques et la force de frotte-
ment n'etait pas lineaire. 
En somme, il est conseille d'arreter les tests en semi-actif sur le dispositif et de revoir la conception d'un 
nouveau dispositif. La section 5.4 de ce travail donne une serie de conseils pour le design d'un nouveau 
dispositif qui permettrait d'eviter la majorite des problemes mentionnes precedemment. 
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Figure 5.25 Schema du montage experimental de Liang et Feeny [60]. 
5.4 Points a considerer pour la conception d'un nouveau dispositif 
Dans cette section, on presente quatre points qui sont considered comme essentiels pour la conception 
d'un nouveau dispositif semi-actif par frottement sec. La prise en compte de ces quatre points permettrait 
d'eviter beaucoup de problemes et de limites par rapport au dispositif de P. Buaka. 
Obtenir une force normale symetrique 
Si Ton desire utiliser un systeme possedant deux interfaces de frottement, il faut alors s'assurer que 
la force normale sera la meme sur chacune des interfaces. Ceci n'est pas le cas pour le dispositif de P. 
Buaka. Un exemple d'un systeme permettant de s'assurer d'obtenir une force normale symetrique sur 
deux interfaces de frottement se retrouve dans les travaux de Liang et Feeny [60] et est illustre a la Figure 
5.25. Ce montage integre simplement un roulement cylindrique qui assure de repartir la force egalement. 
Permettre une mesure de la force normale 
La force normale est un parametre essentiel dans un systeme semi-actif par frottement sec et il est 
primordial de pouvoir la mesurer. Dans le dispositif de P. Buaka, la force que Ton applique sur les lames 
supportant les garnitures de frottement ne peut etre considered comme etant la force normale puisqu'elle 
sert aussi a deformer les lames. Encore une fois, un exemple de systeme simple integrant une mesure de 
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Figure 5.26 Schema du montage experimental de Unsal [9]. 
la force normale a l'aide de jauges de deformation peut etre retrouve dans les travaux de Liang et Feeny 
[60] et est illustre a la Figure 5.25. 
Faciliter l'alignement du dispositif 
Une source majeure d'incertitude tout au long de l'etude experimentale de ce projet a ete la qualite 
de l'alignement entre le pot et le dispositif. Les moyens d'ajustements etaient tres grossiers et il n'y avait 
pas reellement de methode permettant de determiner jusqu'a quel point le systeme etait bien aligne. Une 
solution a ce probleme serait alors de concevoir un systeme de support permettant des ajustements fins (a 
l'aide de vis par exemple) qui integrerait le pot et le dispositif. Un exemple d'un tel systeme est presente 
dans les travaux de Unsal [9] et est illustre a la Figure 5.26. 
Permettre une mesure directe de la force de frottement 
Une mesure directe de la force de frottement aurait ete d'une tres grande utilite pour toute la partie 
experimentale de ce projet. On aurait alors pu eviter les incertitudes liees a la mesure indirecte de la force 
de frottement. Un exemple de dispositif par frottement sec passif integrant un systeme de mesure directe 
de la force de frottement est encore une fois celui de Liang et Feeny [60] et est illustre a la Figure 5.25. 
Celui-ci permet une mesure de la force de frottement a l'aide d'un capteur de force traditionnel. Dans la 
limite ou il serait impossible d'integrer une mesure directe de la force de frottement, il est alors conseille 
d'au moins integrer un capteur de position tel que sur le systeme de Unsal [9] de la Figure 5.26 
5.5 Sommaire de l'etude experimentale 
Plusieurs difficultes ont ete surmontees dans le cadre de ce projet et les plus importantes sont pre-
sentees a la section 5.1. La premiere concerne l'excitation harmonique de systemes non-lineaires. A 
l'Annexe B, il est demontre que ceci s'avere difficilement realisable avec un pot vibrant utilise de ma-
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niere conventionnelle. A ce sujet, on propose une methode qui, en incluant la dynamique du pot dans le 
modele, permet de reellement considerer une excitation de type harmonique. En second lieu, l'influence 
du filtrage passe-haut pour l'integration a ete etudiee a l'Annexe C et une nouvelle methode de mesure 
hors ligne a ete propose pour eliminer l'effet du filtrage sur la mesure. A la section 5.1.3, les parametres 
dynamiques de masse, de raideur et d'amortissement des systemes dispositif et dispositif + pot ont ete 
identifies. Les FRFs experimentales, dont les indices de coherences sont excellents, collent tres bien avec 
les courbes theoriques. 
L'identification des parametres du modele de frottement de LuGre a ete realisee aux sections 5.2.1 et 
5.2.2 et des simulations ont permis de confirmer la validite de l'identification a la section 5.2.3. On note 
toutefois qu'il s'est avere que les parametres identifies n'etaient pas en mesure de reproduire la trace de 
la force de frottement pour tous les cas envisages. II est suppose que ceci provient essentiellement de 
l'incertitude sur la mesure indirecte de la force de frottement. 
Au sujet de l'amortissement passif, les tests effectues a l'aide du pot Modal 50A a la section 5.3.1 ont 
permis d'obtenir des traces de force de frottement en fonction de la vitesse qui semblent vouloir se 
rapprocher beaucoup du comportement theorique attendu. En fait, les traces de la Figure 5.17 sont pro-
bablement les plus « belles » obtenues jusqu'a present a l'aide du dispositif. Le probleme majeur avec les 
tests utilisant le pot Modal 50A etait qu'une dynamique haute frequence ( « 1000Hz) entrait en jeu. On 
croit done que cette dynamique est la raison pour laquelle l'energie dissipee a l'optimal est seulement a 
«s 68% de ce que prevoit la theorie selon le modele de Coulomb. Pour ce qui est des tests effectues avec 
le pot BK 4809, les traces de la force de frottement ont une allure beaucoup moins elegante que pour le 
pot Modal 50A. Malgre ceci, l'energie dissipee a l'optimal pour le pot BK 4809 est a moins de 1% de 
celle prevue par la theorie selon le modele de Coulomb. Ceci s'explique par le fait que, en comparaison 
aux resultats obtenus avec le pot Modal 50A, il n'y avait pas de mode d'ordre superieur qui entrait en 
jeu. La section 5.3.2 explique pourquoi le controle semi-actif periodique n'a pas ete concluant pour les 
deux montages utilises. Pour le montage utilisant le Modal 50A, des modes d'ordre superieur venaient 
corrompre les mesures. Les resultats obtenus a l'aide du montage utilisant le pot BK 4809 n'ont, eux 
aussi, pu permettre de valider les resultats theoriques pour diverses raisons qui sont enumerees. Est-il 
reellement possible de faire des tests en semi-actif periodique avec le dispositif tel qu'il est presentement 
congu ? Les resultats suggerent qu'il sera difficile d'y parvenir d'une facon satisfaisante. C'est pour cette 
raison que la section 5.4 propose une serie de conseils dans la conception d'un nouveau dispositif. 
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Chapitre 6 
Conclusion 
Ce chapitre conclut le travail presente dans ce memoire de maitrise et propose des directions a suivre 
pour l'avancement du projet de recherche. Afin d'evaluer dans quelle mesure le present projet a atteint les 
objectifs fixes, la section 6.1 fait tout d' abord un retour sur les objectifs enonces au debut de ce document. 
Les contributions de ce projet sont ensuite mises en contexte par rapport aux contributions des travaux de 
P. Buaka a la section 6.2. Finalement, la section 6.3 propose deux objectifs pour des travaux futurs. 
6.1 Retour sur les objectifs du projet 
On tente ici de faire un retour sur les deux objectifs de ce projet tel que presente a la section 2.6. 
Le niveau d'accomplissement de chacun de ces objectifs sera discute afin de bien situer l'avancement 
decoulant de ce projet de recherche. 
Objectif #1 : Developpement d'une strategic de controle semi-active pour un amortisseur sous excitation 
harmonique 
Avancees realisees 
1. Une nouvelle m6thode de synthese d'une loi de controle semi-active pour le cas d'un systeme a 
un DDL sous excitation harmonique a ete elaboree et est presentee en detail dans l'article faisant 
l'objet du chapitre 3 ; 
2. L'efficacite de la methode a ete demontree a l'aide de simulations numeriques et d'une solution 
approchee a l'aide de la « method of averaging ». 
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Difficultes non resolues 
1. L'application de la methode de synfhese developpee pour le cas semi-actif par frottement sec s'est 
averee plus difficile que le cas semi-actif visqueux. II a ete impossible d'utiliser une solution ap-
prochee du probleme et il a done ete necessaire de se resoudre a utiliser une methode numerique 
pour etudier le controle; 
2. La validation experimentale du controle n'a pas ete reussie. 
Pour continuer dans la direction donnee par la nouvelle strategic de controle, il serait tres utile de pouvoir 
la valider experimentalement. Or, il semble que ceci est impossible avec le dispositif de P. Buaka. Un 
nouveau dispositif, en fonction des elements qui sont presentes a la section 5.4, serait done necessaire. 
Objectif #2 : Verifier la capacite du modele de frottement de LuGre a reproduire le phenomene de frotte-
ment pour le dispositif de P. Buaka 
Avancees realisees 
1. Une nouvelle strategic d'identification des parametres statiques du modele est proposee a la section 
5.2.2. Celle-ci ne requiert pas d'induire un mouvement a vitesse constante; 
2. L'identification des parametres dynamique a clairement indique une resonance due aux « brins » 
du modele de LuGre a la Figure 5.8; 
3. Des resultats de simulations numeriques ont permis de confirmer la validite de l'identification a la 
Figure 5.12. 
Difficultes non resolues 
1. Etant donne l'incapacite a mesurer la force normale a l'interface de frottement, une relation directe 
entre la force de frottement et la force normale n'a pu etre etablie; 
2. Pour des mouvements avec de grands deplacements, tel qu'aux Figures 5.13 et 5.15, le frottement 
ne semblait plus respecter le modele de LuGre. II n'a pas ete possible de determiner si ceci etait du 
au frottement comme tel, ou a l'incertitude due a la mesure indirecte de la force de frottement. 
On considere alors que cet objectif a ete atteint, mais a l'interieur des limites de ce que le dispositif 
de P. Buaka permettait d'obtenir. Pour repondre de facon entiere a cet objectif, il serait necessaire de 
concevoir un nouveau dispositif en fonction des elements qui sont presentes a la section 5.4. 
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6.2 Mise en contexte des contributions par rapport aux travaux de P. 
Buaka 
Dans ses travaux, P. Buaka travaille, entre autres, sur l'identification des parametres du modele de 
LuGre et aussi sur le developpement de strategies de controle. Les objectifs de ce travail peuvent alors 
sembler, a priori, redondants avec ceux de P. Buaka. Toutefois, il existe des differences importantes entre 
les resultats obtenus dans les deux projets. Cette section a pour but de souligner ces differences. 
6.2.1 Discussion sur l'identification des parametres du modele de LuGre 
Aux sections 5.3 et 5.4 de sa these, P. Buaka tente de faire une identification des parametres du modele 
de frottement de LuGre. On note toutefois quatre points majeurs qui viennent mettre en doute la validite 
des parametres identifies : 
1. L'identification des parametres statiques necessitait de mesurer la force de frottement pour une 
vitesse constante de la masse mobile. La Figure 6.1 illustre que ceci n'a pas ete realise de facon 
convaincante; 
2. Pour l'identification dans le domaine frequentiel des parametres dynamiques du modele, les courbes 
obtenues, presentees a la Figure 6.2, sont tres bruitees et de plus, le filtre anti-repliement a 600 Hz 
utilise peut tres bien avoir cache la resonance due a la raideur des « brins ». En effet, pour ce travail, 
la resonance due a la raideur des « brins » se situait a environ 1200 Hz; 
3. La procedure d'identification de P. Buaka utilisait la force mesuree par les cellules de charge entre 
l'etau et les empilements piezoelectriques comme une mesure de la force normale. Or, pour les 
raisons mentionnees a la section 5.1.2, ceci est une erreur; 
4. Aucune simulation numerique n'est venue confirmer ou infirmer la validite de l'identification. 
6.2.2 Discussion au niveau du controle 
Dans ses travaux, P. Buaka priorise deux lois de controle, soit le controle visqueux et le controle 
Bang-Bang de Lyapunov. Cette section explique pourquoi ce projet de maitrise avait pour objectif de 
developper une nouvelle loi de controle plutot que d'etudier celles developpees par P. Buaka. 
Pour les propos a venir, on considerera un amortisseur semi-actif par frottement sec dont la force normale 
peut etre modulee a l'interieur de l'intervalle 0 < FN < FM,max et dont le frottement est represents par 
un modele de frottement de Coulomb. 
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Figure 6.2 Identification des parametres dynamiques du modele de LuGre de P. Buaka [26]. 
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Le controle visqueux 
Le controleur visqueux peut s'expliquer par l'observation qu'il est possible d'obtenir un compor-
tement du type visqueux en appliquant un controle proportionnel a la vitesse sur la force normale. Le 
controle s'exprime alors simplement par, 
FN = K\x\ (6.1) 
Ce controle a ete propose pour la premiere fois pour le joint semi-actif de Lane et coll. [8]. Le principal 
avantage de ce type de controle par rapport a une force normale constante est qu'il empeche le systeme 
de coller, le collage ne permettant pas de dissipation d'energie. Les etudes ayant demontre l'efficacite de 
ce controle se concentrent sur le cas d'excitations transitoires. 
Or l'application de cette loi de controle au cas du systeme a un DDL sous excitation harmonique, tel que 
dans les travaux de P. Buaka, est discutable. Ceci s'explique par le fait que pour le cas de Coulomb passif 
optimal, tel que discute dans la section 4.1, le systeme ne colle pas. Notons aussi que la performance d'un 
amortissement visqueux optimal est tres pres de celle d'un amortissement de Coulomb optimal. 
Le controle Bang-Bang de Lyapunov 
La methode directe de Lyapunov appliquee au controle semi-actif par frottement sec est tres bien 
expliquee dans l'article de Dupont et coll. [4]. En passant outre le formalisme de la methode, on peut la 
resumer simplement au fait que le controle a pour but de maximiser, de facon instantanee, la dissipation 
d'energie par le frottement sec. Done, si Ton considere un modele de frottement de Coulomb, on en 
revient a appliquer une force normale maximale a tout moment, a l'exception de lorsque l'interface de 
frottement est collee, ce qui revient a : 
FN = I FN'max * * ° (6.2) 
[ 0 x = 0 
Or, un controle de type Bang-Bang peut provoquer un phenomene appele « Chattering », qui se definit 
comme etant des commutations rapides haute frequence pres du point de discontinuity Le « Chattering » 
a alors pour rcsultat dc garder la vitesse de l'amortisseur pres dc zero et du meme coup le rendre tres 
inefficace [4]. Une maniere simple d'eviter ce phenomene est alors d'ajouter d'une zone de transition qui 
permet de lisser le passage d'un etat a l'autre. Le controle prend alors la forme : 
91 
FN = \ FN'max | i | > £ (6.3) 
[ (FN,max/£) \x\ \x\ < £ 
La notion importante a retenir du controle Bang-bang base sur la methode de Lyapunov est qu'il permet 
une optimisation instantanee de la dissipation d'energie. En aucun cas ceci ne garanti l'optimal sur un 
horizon periodique ou infini. II est essentiellement utile pour des excitations de type transitoires. Done, 
encore une fois, l'utilisation qu'en a fait P. Buaka pour un systeme sous excitation harmonique est discu-
table. 
6.3 Travaux futurs 
Afin de continuer l'avancement de ce projet de recherche, on propose ici deux objectifs qui pourraient 
etre considered pour des travaux futurs. 
Proposition #1 : Developper un nouveau dispositif semi-actif parfrottement sec. 
La demarche experimentale de ce projet a ete limitee par certaines incapacites du dispositif de P. Buaka. 
Un nouveau dispositif, qui integrerait les points mentionnes a la section 5.4, pourrait alors permettre de : 
1. Conclure par rapport a la capacite du modele de LuGre a representer le phenomene de frottement; 
2. Etudier la dependance de la force de frottement avec la force normale; 
3. Valider experimentalement la nouvelle approche de controle. 
Proposition #2 : Etudier la performance de la nouvelle approche de controle pour le probleme de Viso-
lation semi-active 
La nouvelle approche de controle developpee a prouve son efficacite a augmenter la dissipation d'energie 
par rapport au cas passif optimal. II serait alors interessant de voir si la methode peut s'appliquer a 
d'autres types de problemes comme le probleme de l'isolation semi-active. Les performances pourraient 
etre comparees a d'autres approches de la litterature [44, 54]. Que ce soit sur un systeme semi-actif par 
frottement sec ou semi-actif visqueux, il serait ensuite utile de faire une validation experimentale des 
concepts. 
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Annexe A 
Conception de nouvelles lamelles 
La mesure de la force de frottement agissant sur la masse mobile du dispositif se veut etre une mesure 
indirecte a partir de l'equation du mouvement du systeme, soit: 
Ff = — kx — ex — Fex — mx (A.l) 
Or, le terme de raideur associe au deplacement de la masse est lie a l'hypothese qu'il peut etre represente 
sous sa forme lineaire. En pratique, l'hypothese de linearite de la raideur est valide seulement dans la 
zone ou les contraintes d'extension des lamelles sont negligeables par rapport aux contraintes de flexion 
(regime de petits deplacements). Pour ce projet, il a ete conclu que la limite d'utilisation des lamelles 
originellement concues pour le dispositif etait trop contraignante. Pour des deplacements de l'ordre d'une 
centaine de microns, le dispositif commencait a exhiber des phenomenes associes a une raideur de type 
durcissante (raideur qui augmente avec le deplacement) et du meme coup, faussait la mesure de la force de 
frottement. II a done ete necessaire de concevoir de nouvelles lamelles afin d'ameliorer le comportement 
du dispositif pour de plus grands deplacements. Les objectifs du nouveau design etaient les suivants : 
1. Permettre une zone d'utilisation d'au moins 1 mm ; 
2. Ne necessiter aucune autre modification du dispositif; 
3. Baisser la frequence naturelle du dispositif afin de pouvoir effectuer les tests a plus basses fre-
quences. 
La conception des nouvelles lamelles s'est basee sur le principe des poutres repliees, frequemment utilise 
dans les technologies des MEMS pour diminuer la raideur tout en ameliorant la linearite d'un systeme 
de support. Des croquis des deux designs de lamelles sont presentes a la Figure A.l. Grossierement, le 
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Figure A. 1 Croquis des lamelles : a) ancien design et b) nouveau design 
principe des poutres repliees stipule que d'avoir une serie de N poutres repliees procurant la raideur est 
equivalent a avoir une longue poutre mesurant N fois la dimension d'une poutre seule. Sachant que le 
« regime de petits deplacements » de la poutre est typiquement relie a la longueur de celle-ci, on aura 
alors une plage d'utilisation plus etendue. Pour valider ceci, une serie d'etudes par elements finis a ete 
realisee sur Vancien et le nouveau design de lamelle. Afin de simplifier la presentation, on presentera 
parallelement les etudes faites sur 1'ancien et le nouveau design. 
Tout d'abord, il est a noter que le materiau des lamelles a ete modifie. L'alliage initial de phosphore-
bronze a ete remplace par un alliage d'acier doux 1018. Cette modification provient du fait que la nouvelle 
lamelle a ete fabriquee a l'aide d'une coupe au laser CO2 et que l'acier est le materiel le plus commun 
chez les sous-traitants. A priori, cette modification ne semble pas causer de probleme. Afin de valider le 
fait que 1) l'ancien design exhibe un phenomene de durcissement pour des deplacements de l'ordre de 
quelques centaines de microns et que 2) le nouveau design respecte les contraintes de conception, des 
etudes par elements finis ont ete realisees. Les etudes realisees ici sont differentes de celles effectuees par 
P. Buaka dans sa these puisque Ton considere maintenant un regime de grandes deformations. Pour ce 
faire, les etudes ont ete realisees a l'aide du logiciel COMSOL Multiphysics en specifiant l'option « Large 
Deformation » ainsi que l'utilisation d'un « solveur » non-lineaire. Une telle etude se veut beaucoup 
plus longue qu'une simple etude lineaire puisqu'elle necessite une solution iterative, mais, la simplicite 
relative des modeles traites permet cette approche. De plus, pour limiter la complexite du modele, les 
etudes ont ete realisees seulement sur la partie de la lamelle procurant la raideur dans l'axe du mouvement 
(en z). Les parties encastrees ont ete enlevees du modele solide. Les conditions aux limites sont illustrees 
a la Figure A.2 tel que : 
1. Blocage complet de la surface resultant de la coupe ou la lamelle est attachee au bati; 
2. Blocage dans le plan (x et y) sur les surfaces resultantes de la coupe ou la lamelle est attachee a la 
masse mobile; 
3. Application d'une force normale au plan (en z) repartie sur les surfaces resultantes de la coupe ou 
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Figure A.2 Etude par elements finis : a) ancien design et b) nouveau design 
la lamelle est attachee a la masse mobile. 
Les resultats de l'etude par elements finis de l'ancien design sont presentes dans le Tableau A.l et les 
resultats de l'etude par elements finis du nouveau design sont presentes dans le Tableau A.2. Pour chaque 
tableau, la premiere colonne correspond a la force appliquee, la deuxieme au deplacement resultant du 
bout de la lamelle, la troisieme a la raideur equivalente pour 4 parties identiques procurant la raideur et la 
derniere colonne au ratio de la raideur equivalente sur la raideur lineaire. La quatrieme colonne est done 
en quelque sorte une mesure de la validite de l'hypothese de linearite. 
Tableau A.l Resultats de l'etude par elements finis : ancien design 
Ancien design 
Lineaire 
F(N) 
1.00 
z (m) (COMSOL) 
2.23 x 10"4 
z statique (m) pour 0.228 kg : 
F/z x 4 (N/m) 
1.79 x 104 
1.12 x 10"4 
Non-lineaire 
F(N) 
0.01 
0.10 
0.25 
0.5 
1 
1.5 
2 
z(m) (COMSOL) 
2.23 x 10 _ e 
2.23 x 10~b 
5.53 x 10"5 
1.08 x 10~4 
.2.00 x 10~4 
2.76 x 10"4 
3.39 x 10"4 
F/z x 4 
1.79 x 104 
1.80 x 104 
1.81 x 104 
1.85 x 104 
2.00 x 104 
2.18 x 104 
2.36 x 104 
foeqi &lin 
1.00 
1.00 
1.01 
1.03 
1.12 
1.22 
1.32 
Pour l'ancien design, a partir d'un deplacement de 200 microns, on peut observer une augmentation 
de 12% de la raideur. Ce qui confirme que le design est tres contraignant. Mentionnons aussi que le 
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Tableau A.2 Resultats de V etude par elements finis: nouveau design 
Nouveau design 
Lineaire 
F(N) 
1.00 
z (m) (COMSOL) 
3.92 x 10"4 
z statique (m) pour 0.228 kg : 
F/z x 4 (AT/m) 
1.0217 x 104 
1.97 x 10"4 
Non-lineaire 
F(N) 
0.5 
1 
2 
5 
10 
25 
50 
z(m) (COMSOL) 
1.96 x 10"4 
3.91E x 10"4 
7.79E x 10- 4 
1.91 x 10"3 
3.67 x 10"3 
8.28 x 10"3 
1.53 x 10"2 
F/z * 4 (N/m) 
1.02 x 104 
1.02 x 104 
1.03 x 104 
1.05 x 104 
1.09 x 104 
1.21 x 104 
1.31 x 104 
^eql ^Un 
1.00 
1.00 
1.01 
1.02 
1.07 
1.18 
1.28 
emplacement statique initial du a la masse mobile entraine a lui seul un emplacement de 112 microns qui 
engendre 3% d'augmentation de la raideur. Ceci implique alors un probleme d'asymetrie. Par exemple, 
prenons le cas oii Ton applique une force generant un deplacement cyclique de 100 microns d'amplitude. 
On se trouve alors avec une raideur qui varie entre environ 100% (a -12 microns) et 120%( a -212 
microns) de sa valeur lineaire. 
Pour le nouveau design, on peut remarquer que, pour un deplacement de 1 mm, la raideur equivalente 
de la lamelle se situe entre 1% et 2% supdrieure a la raideur lineaire, ce qui est considere tout a fait 
acceptable. De plus, le chargement statique du a la masse mobile engendre un deplacement statique 
d'environ 200 microns ce qui augmentera la raideur equivalente de moins de 1% de sa valeur lineaire. II 
faut aussi mentionner que le nouveau design a une raideur d'environ 80% de celle de l'ancien design, ce 
qui aura pour effet de reduire la frequence naturelle du dispositif et de permettre des tests a plus basse 
frequence. 
Pour bien illustrer jusqu'a quel point le nouveau design ameliore l'etendue de la zone lineaire, la Figure 
A.3 presente revolution de la raideur equivalente divisee par la raideur lineaire en fonction du depla-
cement. II est alors evident que le nouveau design permet des deplacements beaucoup plus grands que 
l'ancien. 
Afin de valider experimentalement que le nouveau design possede une zone lineaire plus etendue que le 
premier, une serie de tests ont ete effectues a l'aide de l'analyseur HP 35665a. Les FRFs de la Figure 
A.4 ont ete obtenues en utilisant l'analyseur en mode sinus balaye (ou « swept sine ») avec une force 
de 0.16Nrms. Clairement, on remarque que l'ancien design presente un phenomene de saut typiquement 
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Figure A.3 Raideur equivalente sur raideur lineaire enfonction du deplacement 
associe a une raideur de type durcissante. Ce phenomene non lineaire est frequemment etudie a 1'aide de 
l'equation de Duffing, soit: 
mx + ex + kx + iixz = F cos(o;i) (A.2) 
Pour plus de details sur ce phenomene, il est conseille de se referer au livre de McConnell [61]. 
Finalement, il est done evident que le nouveau design de lamelles procure plusieurs avantages par rapport 
a l'ancien. II permettra d'effectuer des essais a plus basse frequence et a plus grands deplacements, oil le 
phenomene de frottement est plus facile a maitriser. 
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Figure A.4 FRFs obtenues en mode sinus balaye (UP et DOWN) pour le dispositif avec I'ancien et le 
nouveau design de lamelles 
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Annexe B 
Excitation harmonique du systeme amorti 
par frottement sec 
Pour illustrer la difficulty entourant l'excitation harmonique d'un systeme non-lineaire, considerons 
tout d'abord la dynamique du systeme dispositif et pot, en configuration fixe, tel qu'illustre a la Figure 
B. 1. L'indice a denotant les proprietes dynamiques de l'armature du pot et l'indice d denotant les proprie-
tes dynamiques du dispositif. II est a noter que la discussion est limitee ici au cas oil le pot serait utilise en 
configuration fixe seulement. Considerant le lien entre l'armature du pot et le dispositif infiniment rigide, 
le systeme de la Figure B.l se veut tout a fait equivalent a un systeme a un degre de liberte (DDL) avec 
les parametres dynamiques: 
m = ma + md c = ca + cd k = ka + kd (B.l) 
Et une equation du mouvement tel que : 
mx = —kx — ex — Fex — Ff (B.2) 
La force transmise au dispositif peut alors simplement s'ecrire : 
Ft = -kdx - cdx ~ mdx - Ff (B.3) 
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Figure B. 1 Systeme pot et dispositif en configuration fixe 
Pour reellement etudier le dispositif sous excitation harmonique, le terme Ft devrait alors etre de type 
harmonique. Or, il n'y a aucune garantie que cette force sera de type harmonique, meme si la force 
d'excitation, Fex, Test. En fait, a moins de faire l'hypothese que les parametres dynamiques du pot sont 
negligeables par rapport au dispositif, il est impossible d'obtenir une force transmise de type harmonique 
en utilisant le pot de maniere conventionnelle. 
Solution proposee 
En premier lieu, il faut se rappeler que ce projet est principalement interesse a l'etude de l'oscillateur 
harmonique amorti par une force de frottement sec. C'est-a-dire que la caracterisation du dispositif lui-
meme importe peu. Dans cette optique, une solution a ete proposee. Celle-ci est essentiellement basee 
sur la loi d'Ampere qui permet de relier la force generee par un enroulement au courant circulant dans 
celui-ci par une simple constante {Kj), tel que : 
Fe, KfI (B.4) 
En considerant le cas ou l'amplificateur du pot est utilise en mode courant et ou le pot est utilise en 
configuration fixe, on peut alors deduire que, si la commande au pot est harmonique, la force d'excitation 
appliquee a l'armature du pot le sera aussi. Done, il est possible d'obtenir un oscillateur harmonique 
amorti par une force de frottement sec en utilisant une mesure du courant circulant dans le pot comme 
mesure de la force d'excitation et en incluant les parametres dynamiques du pot dans le systeme a 1 DDL. 
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Annexe C 
Mesure de la force de frottement 
Influence du filtrage sur la mesure en temps re"el 
A l'Annexe A.5 de sa these, P. Buaka presente le filtre passe-haut utilise pour la synthese en temps 
reel des signaux de vitesse et de position. II y est propose de mettre en serie ce filtre et un integrateur afin 
d'eliminer la composante DC du signal d'acceleration et d'ainsi eviter une derive des signaux integre"s. 
Le filtre passe-haut utilise est un filtre d'ordre quatre avec la fonction de transfert suivante : 
H( , = 6.25 x 10~6s4 
[S)
 6.25 x 10"6s4 + 0.0005s3 + 0.015s2 + 0.2s + 1 
Or, un tel filtre va introduire un retard en phase et une attenuation de l'amplitude des signaux de vitesse 
et de position qui vont necessairement introduire une erreur sur l'estimation temps reel de la force de 
frottement. Mais quelle importance ont ces effets par rapport aux valeurs reelles de vitesse et de position ? 
Pour repondre a cette question, une simulation numerique sous Simulink a ete realisee pour analyser 
l'influence du filtrage sur les resultats. Les parametres utilises sont presentes dans le Tableau C.l. Tel 
que Ton peut remarquer sur les resultats provenant de simulation de la Figure C.l, l'influence du filtrage 
sur la trace de la force de frottement en fonction de la vitesse est non negligeable. De toute evidence, le 
filtrage a un effet tres prononce sur les resultats. On remarque trois grandes tendances qui peuvent etre 
aussi observees sur les resultats experimentaux de la Figure C.2, obtenus par P. Buaka. Soit: 
1. La zone de faible vitesse, ou l'effet des « brins » est dominant, se distorsionne beaucoup; 
2. La trace semble avoir une tendance a decroTtre avec la vitesse, on peut meme parfois mesurer des 
forces de frottement negatives; 
3. L'aller-retour de la force de frottement ne se fait pas sur la meme trace selon si la vitesse croit ou 
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Tableau C.l Parametres de la simulation numerique 
Systeme 
ro(kg) 
fc(N/m) 
c(Ns/m) 
FexQD 
w(Hz) 
0.228 
17500 
7.1 
80 
80 
LuGre 
FN(N) 
FC(N) 
FS(N) 
vs(m/s) 
ao(N/m) 
<Ti(Ns/m) 
cr2(Ns/m) 
[10,30,50,70] 
1 
1 
0.001 
106 
50 
0 
100 
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Figure C.l Resultats de la simulation numerique de Vinfluence dufiltre passe-haut sur le diagramme 
Force vs Vitesse 
decrott. 
En somme, il est faux de croire que l'influence du filtre est negligeable. Or le filtrage est essentiel si Ton 
desire faire une mesure de la force de frottement en temps reel. On se retrouve alors en quelque sorte 
dans une impasse. 
Solutions proposees - Mesure temps reel 
Deux solutions seraient possibles au probleme de l'estimation en temps reel de la force de frottement, 
soit: 
1. Faire une mesure directe de la force de frottement. Ceci necessiterait toutefois un changement dans 
le design du dispositif; 
2. Integrer un capteur de position et de vitesse au dispositif. On peut toutefois avancer qu'un capteur 
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Figure C.2 Resultats des tests effectues par P. Buaka a 80Hz 
de vitesse pourrait etre omis etant donne la faible influence du parametre d'amortissement dans 
l'equation du mouvement. 
Ces solutions ont ete considerees comme etant des changements majeurs pour le dispositif et n'ont pas 
ete implantees. 
Solutions proposees - Mesure hors ligne 
Une autre option est possible pour l'estimation de la vitesse et de la position. Celle-ci prend avantage 
du fait que la reponse du systeme est periodique. A partir de ce constat, on peut alors integrer les signaux 
hors ligne dans le domaine frequentiel plutot que de le faire en temps reel. La procedure est tres simple : 
1. Transformer le signal dans le domaine frequentiel a l'aide de la transformee de Fourier rapide 
(FFT); 
2. Enlever les bandes non desirees (ex. : la bande DC); 
3. Multiplier le spectre par 1/jco; 
4. Reconstruire le signal integre a l'aide la transformee de Fourier rapide inverse (IFFT). 
Afin de valider cette procedure, des essais experimentaux ont ete effectues sur le dispositif en utilisant le 
vibrometre laser Polytec PDV-100 pour faire une mesure directe de la vitesse et ainsi valider l'estimation 
de la vitesse hors ligne. II est a noter que le flltre passe-haut utilise pour ce projet est un filtre de Butter-
worth de premier ordre avec une frequence de coupure a 5 Hz. Ce filtre a ete choisi a partir d'une serie 
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Figure C.3 Verification experimentale de la mesure de la vitesse hors ligne 
de simulations numeriques et d'essais experimentaux avec differents nitres. La fonction de transfert du 
filtre est simplement: 
H(3) = 
s + 31.42 
(C.2) 
La Figure C.3 presente le resultat de la verification experimentale de la mesure de la vitesse hors ligne. 
On remarque un retard sur l'estimation de la vitesse hors ligne par rapport a la mesure provenant du laser. 
Ceci pourrait s'expliquer par un retard dans la chaine de mesure ou encore une erreur dans la calibration 
du capteur d'acceleration. Toutefois, l'estimation hors ligne est consideree comme etant la meilleure 
mesure de vitesse et de position qu'il est possible d'obtenir sans avoir recours a une mesure directe. C'est 
done cette methode qui sera preferee lorsqu'il sera possible d'analyser les resultats hors ligne. 
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Annexe D 
Confirmation de la soumission de Particle 
XIII 
B o r . j o u r jMaxi'me e t P h i l i p p e , 
L e a S n u s c r i t v i e n t d ' e t r e s o u t i t i s a u J S V ( v o i r e i - b a s ) . 
M e r c ! . 
P a t r i c e . 
F a r r j - ' if^f, II, L . f n j , FI-„ . , " i— . . . . . t n j •• -
LA,I. , H - I* . -' iM. r v i . i t . , M i , v t ' H i jt- . , ' n - r . u - . . , <-
a ' K i b ' .1-e „ _ t e t _ " i J _ * 2 H C * ' R | i ? 
- i -4- JJ1 - - » " p . --* r r a ,1. 1 ,_ . j h-l.f 
" I i it l" ll i r " ' , ,A>h ii q ' : I / ' ' 
1 i t "tui. ___ _ f w 1 f-U-l . a' 1 
l i f i i n rit i K, r h iii i r . _ i i i , . , ' i l n j 
•I , ' m 
M-7 33 i ' j * i ' f i i . i i n ^ 
!>; ; .T J L .- _ . r -.' on J ui J " j ^ ' j ' n i i j c L t <_; •<- -,- . . . ' . c o m } 
F r-L T ; s" rji. t . . L i < ' *'-' ' ><•: \ . 
A : f v n -• .Mir---. . J ! in-1 i _- n-]-..- , - j 
' ' t j - ' ' ; v ' - t n .•>.-1'-n " m ' iii-t-i ,i 
J . j r : i . i l -if o u j r i c _u < " ~ L : . I _ J . I > 
1 j . f t !"• ; I Tit l-i".".-d - i j [ j ( i ' i r>-_ i H " ' p t _ r i , i l -. -J- t - t f o r s e m i - a c t i v e h a r m o n i c 
•1 . ; , ' i r n n - f -<>-.- f i .)i . 
/-..')• J - _•: Hu.::-ir t- i >uii . . . j , t r . A . C . ,• CL- i i f - f - l i i c h e a - a , P h . D . ; P a t r i c e H a s s a n , 
F n . L , 
A f L - i - i' ci-.; r J , L ' r . u t ! - '•.» >• i • 1 «-
Dear Prof. Patrice Hassort, 
V j J t - , r i T i . - - _ . . - lit i f . . 1 * l n | r " i i - _ _ t . f - i l r t L . i j . ' p i i : r t , i i .-.>r. i- - i - , r 
i II x - I r ] >• ; . I ff i I ii - t i. I ,, , . i , i ! i • . " I M . .->'< I t ' C I "- <J'i I j \ J T I T J I O f 
You moy check on the progress of your pope 
Editorial SvsteTC as an. author. Trie URL is 
oqqiriq on to the Elsevie; 
Your manuscript: wiii bo givnn a rof< an Editor has been 
. 11 _ t > - i i i r ' f ' J i * . i • P l e a s e do n e t h e s i t a t e 
XIV 
Annexe E 
Autorisation d'integration de Farticle 
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